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CHAPITRE 19 


ECHAUFFEMENT 


19.1 INTRODUCTION 

L’energie dissipee par frottement, effet Joule ou courants de Foucault, est de- 
gradee en chaleur qui echauffe les pieces. On distingue: 

• Techauffement local a la surface des pieces en frottement; 

• Techauffement d’ensemble des mecanismes et des machines. 


On appelle echauffement I’ecart entre la temperature d’un element et la tem- 
perature ambiante\ il s’exprime en Kelvin. La temperature se mesure en °C . 

L’ echauffement local par frottement est dangereux parce qu’il peut, s’il est trop 
intense, rompre les films lubrifiants. L’ echauffement global degrade les graisses et les 
huiles, il diminue fortement leur viscosite. Ces phenomenes compromettent le grais- 
sage et peuvent aussi conduire au grippage si Tepaisseur des films lubrifiants devient 
insuffisante. 

La dilatation thermique des pieces modifie la geometrie, notamment les jeux et 
les entraxes. Il peut en resulter des surcharges et des serrages dangereux. D’ intenses 
flux de chaleur a travers des parois epaisses deferment les pieces et provoquent des 
contraintes thermiques. 

L’ echauffement altere aussi les caracteristiques mecaniques des materiaux, leur 
resistance baisse et leur module d’elasticite diminue; les polymeres se ramollissent et 
fluent. Ces phenomenes necessitent de limiter la temperature et le flux de chaleur et de 
dimensionner les organes en consequence. 

Ce chapitre a pour but d’attirer Tattention sur les problemes thermiques et de pro- 
poser des solutions; les calculs restent elementaires . Le lecteur consultera des 
ouvrages specialises pour T etude des aspects purement thermiques, par exemple [19.1, 
19.2], 

Le chapitre est articule comme suit: 

• Section 19.2 Modeles de calcul et bilan thermique. 

• Section 19.3 Presentation des mecanismes de transmission et d’evacuation 

de chaleur. 

• Section 19.4 Calcul de la temperature interieure des carters et des solides 

avec sources de chaleur internes. 

• Section 19.5 Temperature a la surface des pieces frottantes et distribution de 

la chaleur. 

• Section 19.6 Limitation des performances, vitesse et puissance, des organes 

de machines. Amelioration du refroidissement, dimensionne- 

ment thermique . 
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• Section 19.7 

• Section 19.8 


Dilatation thermique et ses effets, notion de contrainte thermi- 
que. 

Conclusions principales. 


19.2 BILAN THERMIQUE 

Les sources de chaleur rencontrees dans les machines sont : 

• le frottement a la surface des pieces glissant Tune sur l’autre ; 

• 1 ’ agitation d ’ huile et d ’ air ; 

• le frottement interne des materiaux sounds a des contraintes variables ; 

• l’effet Joule; 

• les courants de Foucault ; 

• les fluides chauds circulant dans les machines. 

Considerons, par exemple, un reducteur a vis sans fin (fig. 19.1). Les sources de 
chaleur, par frottement, sont ,S' V au contact entre la vis et la couronne dentee; 5j, .S' 2 , 
S 3 et ,S 4 dans les roulements et les joints d’etancheite. Un peu d’energie est encore 
dissipee par ventilation et par barbotage (§ 10.5.2). Une partie de la chaleur est trans- 
mise au carter et aux arbres par conduction, le reste est transports par l’huile. Le carter 
cede a son tour la chaleur par conduction au support du reducteur ainsi qu’au milieu 
ambiant par rayonnement et par convection. En vertu du second principe de la thermo- 
dynamique, la chaleur est toujours transmise d’une source chaude vers une source 
froide. Par consequent, les organes interieurs sont plus chauds que le carter et ce der- 
nier est plus chaud que le milieu refrigerant. 

L’examen de la figure 19.1 suggere de schematiser le systeme par trois domaines 
(fig. 19.2): 




Fig. 19.1 Flux de chaleur dans un reducteur a vis sans fin. 
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• Uorgane de machine, suppose denue de toute inertie thermique, est parcouru 
par le flux d’energie electromecanique. Les phenomenes de degradation 
d’energie y degagent de la chaleur avec les puissances egales aux puis- 
sances P_j des pertes. 

• Le systeme thermique est compose seulement des capacites thermiques Cj et 
ne comporte aucune source de chaleur. De la chaleur est transmise d’une 
capacite (piece) a l’autre, toujours dans le sens d’une capacite chaude vers une 
capacite plus froide. 

• L ’environnement re£oit du systeme thermique de la chaleur avec les puissances 
Q k . Ces flux peuvent s’inverser si 1’ environnement est plus chaud que la 
machine. 



Fig. 19.2 Schema des flux de puissance. 


L’ etude thermique a pour but d’etudier 1’evolution de la temperature des pieces 
au cours du temps et de calculer leur temperature de regime permanent. L’ analyse 
detaillee de la propagation de la chaleur sort du cadre de cet ouvrage, le lecteur inte- 
resse consultera, par exemple, [19.1, 19.2]. On se contente d’une etude elementaire, 
mais neanmoins suffisante pour expliquer la plupart des problemes thermiques ren- 
contres. 

Le systeme thermique : 

• re 5 oit du systeme electromecanique la puissance thermique 


e* - p p - 2 ^ 

i = l 

• echange avec L environnement la puissance thermique 


q = y.Q 


k = 1 


k 


(19.1) 


(19.2) 
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Une piece de masse m-y dont la chaleur massique du material! est C; , possede la 
capacite thermique 


La difference entre la chaleur recue et la chaleur cedee a 1’ ambiance est stockee 
dans les capacites thermiques. Le bilan thermique global etendu a tout le systeme ther- 
mique s’exprime par T equation suivante: 


*-2 

j = i 


c i 


dr 


(193) 


On simplifie le calcul en remarquant que les temperatures des pieces sont assez 
voisines et qu’elles evoluent a peu pres en parallele. En supposant que toutes les pie- 
ces, respectivement toutes les capacites thermiques, aient la meme temperature T, on 
obtient 


- Q = C 


d T 
dr 


avec la capacite thermique totale 


(19.4) 


n 

C = ^ rwj cj (19.5) 

j = 1 

L’equation differentielle du premier ordre (19.4) regit 1’evolution de la tempe- 
rature des pieces. 

On presente maintenant brievement les moyens de refroidissement, puis on verra 
comment calculer la temperature des organes de machines. 


19.3 TRANSMISSION DE CHALEUR ET REFROIDISSEMENT 

19.3.1 Conduction 

Une plaque d’epaisseur e et de surface A (fig. 19.3) est faite en un materiau dont 
le coefficient de conductibilite thermique est k. Les faces de la plaque ont une tempe- 
rature uniforme 1\ et 7) . La puissance thermique traversant la plaque est donnee par la 
loi de Fourier : 

Q = -A{T X - T 2 ) (19.6) 

e 

Le rapport kle a la signification d’un coefficient de transmission de chaleur 
(§ 19.3.2). 
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Ca Q f 


T, 




Q 


e 


2 


Fig. 193 Transmission de chaleur a travers une plaque. Fig. 19.4 Transmission de chaleur par contact. 


La puissance thermique traversant la paroi d’un cylindre, de l’interieur vers 
Lexterieur, vaut 


avec: 

d e diametre exterieur 

d x diametre interieur 

k coefficient de conductibilite thermique 
L longueur du cylindre 

T e temperature de la surface exterieure 

7j temperature de la surface interieure 

Pour un cylindre a paroi mince, d. > 0,9 d,. , on pent se contenter d’appliquer la 

formule (19.6). 

La chaleur transmise entre deux pieces qui se touchent passe par deux voies 
(fig. 19.4): conduction par les asperites des surfaces en contact et conduction a travers 
le fluide se trouvant entre les surfaces. Soit 


On observe que la transmission s’ameliore lorsqu’on augmente la pression 
apparente de serrage car, d’une part, les asperites s'ecrasent en accroissant la surface de 
conduction solide, d’autre part les pieces se rapprochent. Von Kiss [19.3] a verifie expe- 
rimentalement que le coefficient de transmission de chaleur peut s'exprimer comme suit: 



(19.7) 


Q = Ga + Qf 


(19.8) 



(19.9) 


avec: 


'y 

pression de contact apparente [N/mm ] 


Pq = 1 N/mm 2 
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k _ 2k 1 k 2 
/q + k 2 

k 0 = 54,7 W/mK 


coefficient de conductibilite thermique reduit des mate- 
riaux [W/m K] 


k f 


coefficient de conductibilite thermique du fluide interme- 
diaire [W/m K] 


HB _ 2 HBj HB 2 
HB! + HB 2 
HB 0 = 155 


durete Brinell reduite 


R a\ • R a2 


rugosites arithmetiques moyennes [m] 


Les autres parametres dependent de l’etat des surfaces: 


Etat de surface 

a 

b 

P 

surface rectifiee, qualite N 4 

1720 

W/(m 2 K) 

0,6 

0,75 

surface usinee, qualite N 6 

2600 

W/(m 2 K) 

0,6 

0,75 

surface fine, qualite N 8 

1600 

W/(m 2 K) 

0,6 

0,5 

surface grossiere, qualite N 12 

500 

W/(m 2 K) 

0,3 

0,3 


La transmission de chaleur est d’autant meilleure que les surfaces sont plus lisses 
et plus fortement serrees. On l’ameliore en badigeonnant les surfaces avec de la 
graisse avant le montage ; il existe des pates particulierement bonnes conductrices de 
la chaleur, qui s’utilisent en electronique pour le montage des transistors de puissance 
sur des radiateurs. Dans le cas des metaux, la puissance transmise par les asperites est 
du meme ordre de grandeur qu’a travel's Fair. En revanche, cette derniere voie predo- 
mine avec les polymeres. 

Le coefficient de conductibilite thermique des polymeres utilises en construction 
mecanique est environ 200 fois plus petit que celui de l’acier. C’est pourquoi Fechauf- 
fement de pieces en polymere est nettement plus grand que celui des pieces metalli- 
ques. De plus, comme leur resistance mecanique diminue vite a des temperatures deja 
relativement basses (60 a 100°C), on con£oit qu’il faut calculer soigneusement 
l’echauffement des organes en polymere et prendre des mesures pour bien les refroidir. 
C’est pourquoi les coussinets en PTFE ou en polyamide sont toujours tres minces. 

19.3.2 Convection et rayonnement 
Puissance thermique transmise 

Un corps (1) dont la temperature de surface est 7’ s baigne dans de Fair a la tem- 
perature T a (fig. 19.5a); a proximite se trouve encore un corps (2) ayant une tempera- 
ture T r . Un element de surface d,4 du premier corps echange de la chaleur par convec- 
tion avec Fair ambiant. Designant par h c le coefficient de transmission de chaleur par 
convection, la puissance echangee vaut 
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d(2 c = h c [T s -T a )dA 

L’ element de surface echange aussi de la chaleur avec (2) par rayonnement, 
d Q r = h r (T s - Jj.)dA 

ou h r est le coefficient de transmission de chaleur par rayonnement. II depend de la 
matiere des solides, de la couleur et de l’etat de leur surface, de leur temperature 
absolue et de l’orientation relative des surfaces. La puissance thermique totale sortant 
par L element de surface considere vaut finalement 

d<2 = d 4 + d 4 = [h c (T s - T a ) + h r [T s - r r )]d4 (19.10) 

Si le corps (2) est plus chaud que (1), ce dernier recoit de la chaleur par rayon- 
nement. 




Fig. 19.5 Transmission de chaleur: (a) convection et rayonnement; (b) modele. 


Les objets entourant une machine ont habituellement la meme temperature que 
1’ air ambiant. On peut poser T r = T a et reunir les coefficients de transmission de cha- 
leur en un coefficient global (fig. 19.5b): 

h = h c + h r (19.11) 

La valeur de h se determine empiriquement ou se calcule a l’aide de la theorie du 
transfert de chaleur. L’ expression (19.10) s’ecrit alors plus simplement 

d<2 = h(T s - T a )dA 

Avec les temperatures habituelles, la part du rayonnement est de l’ordre de 10% a 
20% de l’echange global. 

La puissance thermique transferee au fluide par toute la surface s’obtient par 
integration : 

Q =Jh(T s - T a )dA 

A 


(19.12) 
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h et T s dependent de Pelement de surface considere. On simplifie le calcul en faisant 
les hypotheses suivantes : 

• le coefficient de transmission de chaleur h est constant et egal a une valeur 
empirique moyenne ; 

• la temperature de toute la surface de refroidissement est egale a la temperature 
de son point le plus chaud, T s max . 

On definit une surface de refroidissement equivalente A e qui transmet, avec les 
deux hypotheses precedentes, la meme puissance que le systeme reel ; cette surface est 
estimee de cas en cas. Par exemple, on admet tres souvent que la chaleur transmise par 
conduction a la structure porteuse est nulle et que cette surface de contact est morte. 
La puissance thermique de refroidissement devient alors 

Q = /’A^smax - 7,) (19-13) 

La valeur du coefficient de transmission de chaleur h depend de l’agitation de 

Pair. 

Convection naturelle 

On observe que Pair monte le long d’une surface chaude en creant des mouve- 
ments convectifs qui emportent la chaleur (fig. 19.5). Ces mouvements sont d’autant 
plus intenses que l’ecart entre la temperature de la surface et celle de Pair est plus 
grand. Des essais permettent d’ecrire le coefficient de transmission de chaleur en con- 
vection naturelle sous la forme 

h = t p{T s - Tj (19-14) 

ou p = 1/4 a 1/3 selon la disposition et Porientation de la surface et ip est un coefficient 
qui depend de la geometrie et des caracteristiques du fluide. Dans Pair calme d’un 
local, on admet h = 15 a 20 W/m 2 K pour un echauffement de 40 K. 

La puissance echangee par convection naturelle vaut 

Q = ip{T s - T a f +P A (19-15) 


Convection forcee 

Une surface est souvent exposee a un courant d’air de vitesse v donnee. C'est par 
exemple le cas d’une boite a essieu d’un wagon en marche, ou d’une piece exposee a 
Pair pulse par un ventilateur. La valeur du coefficient de transmission de chaleur est 
conditionnee par le nombre de Reynolds de l’ecoulement. On trouve souvent dans la 
litterature la formule 

h = 7 + 12 Vv [w/(m 2 K)j v [m/s] (19.16) 

valable pour la vitesse d’air v comprise entre 1 et 6 m/s. 
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La puissance de refroidissement augmente plus vite en convection naturelle avec 
recart de temperature, mais le calcul et L experience montrent que le refroidissement 
est beaucoup moins efficace qu’en convection forcee (fig. 19.6). 



Fig. 19.6 Comparaison des echanges thermiques. 


19.3.3 Echangeur de chaleur 

On recourt a un echangeur de chaleur special des que la puissance dissipee 
depasse la capacite de refroidissement par la seule surface exterieure de Lorgane a 
l’air ambiant. Ce cas se rencontre dans les gros paliers, les reducteurs puissants, les 
machines thermiques. On fait circuler l’huile a travers un echangeur de chaleur en 
profitant de la pompe de graissage ou parfois au moyen d’une pompe speciale; 
L echangeur est refroidi a l’air ou a l’eau (fig. 19.7). Le cas echeant, on prevoit un 
regulateur de temperature de l’huile fraiche. 



Le debit-masse d’huile etant m h et sa chaleur massique c h , le debit de capacite 
thermique d’huile est par definition 

C h = m h c h (19.17) 

On a, de meme, le debit de capacite thermique du fluide refrigerant 


C = me 


(19.18) 
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On demontre que la puissance evacuee par Fechangeur de chaleur se calcule par 
<2 h = sC m i„[T h - T { ) (19.19) 

avec: 

C m j n debit de capacite thermique le plus petit de ou de C 
T h temperature de l’huile a la sortie de la machine 
Tf temperature d’ alimentation du fluide refrigerant 

£ efficacite de I’echangeur. 

Comprise entre 0 et 1, la valeur de l’efficacite depend de la construction de l’echan- 
geur, de la nature des fluides et de leur debit; elle se situe generalement vers 0,8. Son 
calcul sort du cadre de cet ouvrage [19.1, 19.2]. 

La puissance Q a (19.13) cedee a l’air s’ajoute a celle evacuee par I’echangeur de 
chaleur, alors 


Q = Qh + Qa = zCmin( T h ~ 7f) + /t^fcmax - T a ) (19.20) 

Le systeme est tributaire du bon fonctionnement de la pompe a huile. L’installa- 
tion est plus sure et plus fiable en disposant un serpentin de refroidissement directe- 
ment dans le bain d’huile (fig. 19.8). Dans ce cas, le debit minimal de capacite ther- 
mique intervenant dans (19.20) est celui du refrigerant car, comme la temperature du 
bain est pratiquement uniforme, c’est formellement comme si le debit d’huile etait 
infini. II faut prendre garde a ne jamais faire plonger un tuyau de refroidissement dans 
l’huile par dessus la surface, car l’humidite de l’air peut condenser sur la surface froide 
du tuyau et l’eau pollue progressivement l’huile (fig. 19.9). 


huile 



7 “ 

serpentin 


Fig. 19.8 Serpentin de refroidissement. 



Fig. 19.9 Montage defectueux d’un serpentin de 
refroidissement. 


On utilise parfois un ventilateur pour forcer Fair a travers les machines, notamment 
dans les machines electriques (fig. 19.10). Dans les turboalternateurs de moyenne puis- 
sance, on remplace Fair par un circuit ferme d’ hydrogene sous pression. En effet la cha- 
leur specifique et la conductivity thermique elevees de ce gaz offrent de grands coeffi- 
cients de transmission de chaleur et, a perte de charge egale, ce gaz emporte plus de 
chaleur. Les tres gros turboalternateurs sont refroidis par de l’eau qui parcourt directe- 
ment les conducteurs du bobinage execute sous forme de tuyaux en cuivre. 
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Fig. 19.10 Moteur de traction monophase des locomotives Re 4/4 11 des chemins de fer federaux suisses, 
955 kW. 1 160 t/min, avec ses canaux de circulation forcee d’air. 


19.4 TEMPERATURE 

19.4.1 Systeme elementaire 
Equation differentielle 

Considerons un solide de surface A presentant une temperature uniforme T 
refroidi uniquement par Pair ambiant (fig. 19.11). La puissance de refroidissement 
vaut 


Q = hA{T- T a ) 



Fig. 19.11 Modele thermique elementaire. 
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En introduisant cette expression dans (19.4), on obtient l’equation differentielle 


dr 

T 

dr 


+ T =T a + 



avec la constante de temps thermique 


C 

T = 

hA 


(19.21) 


(19.22) 


Regime permanent 

Le systeme est en equilibre thermique lorsque la temperature en chacun de ses 
points est constante, c’est le regime permanent. Alors dT/dt = 0 et l’equation 
(19.21) fournit immediatement la temperature de regime permanent du solide 

T oc = T, d + ' P (19.23) 

hA v 

L’ indice oo signifie que la temperature est atteinte apres un temps infiniment long, 
a la fin du regime transitoire. On a l’echauffement permanent 

AT X = - T a = ±-P (19.24) 

U A r 


Reponse indicielle au chauffage 

Le systeme se trouve a la temperature initiale T 0 . A l’instant t = 0, la puissance du 
chauffage devient P_. Compte tenu de (19.23), on ecrit (19.21) sous la forme: 


La solution 


t = T 0 + (r. 



e 


X I 


(19.25) 


est representee a la figure 19.12. En cas de demarrage a froid, T 0 = 7 a et 


, J - l -\ 

T = T a + (r. - T a ) 1 - e r 


(19.26) 
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T 



0 


T 


Fig. 19.12 Echauffement lors d’un saut indiciel de puissance. 


Refroidissement sans chauffage 

Si P p = 0 , Too = T a . En portant cette valeur dans (19.25), il vient 


T=T a + (T 0 - P a )e"x 


(19.27) 


A 1’ arret, les tourbillons d’air provoques par la marche et la pulsion d’air par les 
ventilateurs atteles (machines electriques) cessent. Le coefficient de transmission de 
chaleur est moins bon, par consequent la constante de temps thermique a P arret est 
plus longue qu’en marche. 

Marche intermittente reguliere 

Etudions une marche intermittente reguliere (fig. 19.13). Pendant le temps de mar- 
che f m , le systeme re?oit la puissance P p , sa constante de temps est r m ; il est arrete 
pendant t a avec une constante de temps r a . Apres quelques cycles, la temperature 
oscille regulierement entre 7 mln et 7 max . A Pechauffement (1), on part de 7 mln pour 
aboutir a 7 max . L’ application de (19.25) donne: 


De meme, au refroidissement (2), on part de 7 max pour aboutir a la temperature 
a la fin de la periode de refroidissement t a . Par (19.27), on a 


Les temperatures 7 mln et 7 max sont inconnues, mais on peut les determiner en 
resolvant le systeme forme par les deux dernieres equations. Tous calculs faits, il 
vient : 



( - tm ) 
\ t=* 


a 


T = T + (t - T t - 
± min J a \ max M a / 


(19.28) 
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T = T 

1 max 1 a 


e 

T* 


- e l 1 


- — I 


- T a ) 


(19.29) 


T m ; n se calcule ensuite par (19.28). On reconnait que le numerateur represente 
l’echauffement a la fin de la premiere injection d’energie. 



Fig. 19.13 Marche intermittente reguliere. 


Remarque 

II n’est pas toujours necessaire de calculer le coefficient de transmission de cha- 
leur et la surface de refroidissement d’un objet pour determiner sa constante de temps 
thermique. En effet, tirons le produit hA de (19.23) et introduisons-le dans l’expres- 
sion (19.22) de la constante de temps. 11 vient 


r = 



(19.30) 


La capacite thermique s’estime a partir de la masse; T v et 7 a se mesurent. Si la 
puissance dissipee P p est inconnue, on peut faire une experience en installant un 
chauffage electrique de puissance P e dans la machine pendant qu’elle fontionne, afin 
de profiter des memes conditions de refroidissement. La temperature passant de a 
T x e , on obtient 


r = 



(19.31) 


On lit dans les formules qu’a puissance egale, la constante de temps est d’autant 
plus courte que l’echauffement permanent est plus petit. 
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Application numerique: refroidissement d’un palier 

Un palier hydrodynamique (fig. 19.14) dissipe 650 W. Sa surface exterieure est 
0,2 m 2 , on neglige la conduction de chaleur vers la structure porteuse. L’arbre est 
chaud dans le palier, sa temperature se rapproche de la temperature ambiante en s’eloi- 
gnant du palier. On admet que la temperature de la surface de l’arbre est egale a celle 
du palier sur une longueur egale au diametre de l’arbre. La surface equivalente de 
refroidissement est alors 


4 = 0,2 + 2 it 0,12 2 = 0,29 m 2 



Fig. 19.14 Palier. 

La temperature de surface du palier en regime permanent s’obtient par (19.23). 
En admettant un coefficient de transmission de chaleur h = 20 W/(m 2 K) , avec une 
temperature ambiante de 40°C, on a 

T x = 40 + 1 x 650 = 152°C 

20 x 0,29 

Cette temperature ne devrait pas exceder 70°C pour que le graissage fonctionne 
correctement. On est done oblige de prevoir un refroidissement auxiliaire par circula- 
tion d’huile. Le refroidissement naturel evacuera 

Q. d = 20 x 0,29(70 - 40 ) = 174 W 
et le circuit d’huile doit etre dimensionne pour enlever 

Q h = 650 - 174 = 476 W 


19.4.2 Temperature interieure 

La temperature des organes interieurs d’un mecanisme est naturellement plus ele- 
vee que celle du carter. En regime permanent, elle resulte d’une somme de sauts de 
temperature dans les pieces le long du parcours de la chaleur et entre le carter et Fair 
ambiant (fig. 19.1). Soit, pour la piece j, 

Tjoo = T a + ALjon + AT^oo + ... 


(19.32) 
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Les ecarts de temperature se calculent avantageusement par la methode des 
resistances thermiques [19.2]. Afin de mettre la temperature interieure facilement en 
relation avec l’echauffement du carter, on peut ecrire, en regime permanent seulement, 
que l’echauffement d’un organe est proportionnel a l’echauffement de surface du 
carter: 

Tjco - T a = Cj(?scx) - ?a) 

ou fj est \<i facteur d’ echauffemenl interieur de la piece consideree. Avec la tempera- 
ture de surface du carter donnee par (19.23), on obtient la temperature d’une piece 
interieure : 


Zj„ - T a + (19.33) 

J 3 hA 

Du point de vue constructif, on diminue rechauffement interieur en utilisant des 
materiaux bons conducteurs de la chaleur, en prevoyant de larges sections de conduc- 
tion de chaleur, en serrant fortement les pieces l‘ Line contre l’autre et en arrosant abon- 
damment les surfaces glissantes sources de chaleur avec de l’huile. 



Fig. 19.15 Reponse indicielle a 220 MW d’un turboalternateur. 


L’ evolution transitoire de la temperature d’un organe de machine est plus com- 
pliquee que ce que nous venons de voir parce que la chaleur, en partant de la source, se 
propage progressivement dans le corps des pieces et d’une piece a l’autre. Dans le cas 
le plus simple, l’echauffement peut se decrire par une somme de termes variant ex- 
ponentiellement : 



( 



f 

-±) 

T = T a + ATJco 

1 

- e T ' 

+ A?2oo 

1 

- e x 2 



, 


\ 

/ 


+ ... 


(19.34) 
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La figure 19.15 illustre devolution de L echauffement des pieces du rotor d'un 
turboalternateur (220 MW) refroidi a Linterieur par une circulation d’hydrogene. Les 
pieces les plus massives ont la plus grande constante de temps . 

19.4.3 Echauffement avec source de chaleur volumique 

On rencontre des organes oil la chaleur nalt au sein de leur volume, par exemple 
les bobinages electriques (effet Joule) ou les amortisseurs de vibration en caoutchouc. 
Considerons un amortisseur situe entre une plaque de base et la machine (fig. 19.16). 
On a la puissance degagee par unite de volume 


pv 


P 

V 


Ae 


avec: 

/p puissance vibratoire dissipee en chaleur 

V volume de l’amortisseur 

A surface d’appui de l’amortisseur 

e epaisseur de l’amortisseur 


(19.35) 



Fig. 19.16 Distribution de chaleur et de temperature dans un amortisseur en caoutchouc. 


Supposons que la chaleur ne s’evacue que par conduction a travel's les plaques de 
base en acier, la deperdition a l’air etant negligeable. La distribution de temperature est 
lineaire dans les plaques et parabolique dans le caoutchouc ou se trouve la source de 
chaleur. L’echauffement le plus grand se trouve au centre du caoutchouc et vaut 


l 2 max 


- Ti 


e ^pv £ ^ p 

2 ki 8 L? 


(19.36) 


avec: 

A' | coefficient de conductivity thermique de l’acier 

A 2 coefficient de conductivity thermique du caoutchouc 

C] epaisseur des plaques de fixation 

En introduisant la puissance volumique (19.35), il vient 
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' 2 max 


2 A (fej 



(19.37) 


La chaleur degagee par de fortes vibrations peut echauffer un amortisseur au 
point de le detruire. On a interet a utiliser des amortisseurs a grande surface d’appui A. 
Les accouplements elastiques en caoutchouc posent les memes problemes . 


1 9 .5 ECHAUFFEMENT DE SURFACES GLIS S ANTES 

19.5.1 Temperature de surface 

On a etudie jusqu’ici Techauffement du corps des organes de machines. On se 
preoccupe maintenant de Techauffement local des surfaces de frottement et de la dis- 
tribution de la chaleur immediatement sous la surface des pieces. 

La chaleur de frottement nait a Textremite des asperites en contact. Elle est en- 
suite transmise au corps des pieces par conduction (fig. 19.17). II s’etablit un champ de 
temperature dans les pieces et dans les asperites. Appelons T s \ et ?s: 2 les temperatures 
de surface des asperites; on admet qu’elles sont egales au point de contact, done 

T s 'l = T’ 2 (19.38) 



A 


L 


T 



Fig. 19.17 Distribution de temperature au contact de deux solides en frottement. 

La figure 19.17 montre le profil de temperature dans un plan A-A, la temperature 
commune de contact est la plus elevee. Le contact des asperites est fugitif au cours du 
mouvement, comme Test Techauffement des asperites, e’est pourquoi on appelle tem- 
perature-eclair la plus haute temperature de surface atteinte au cours du frottement. 

Le gradient de temperature dans les asperites est intense a cause de la petite sec- 
tion qu’elles offrent a la transmission de la chaleur. En outre, vu la brievete des con- 
tacts d’asperite, il est extremement difficile de mesurer la temperature-eclair effective. 
Les mesures donnent plutot la temperature de surface a la base des asperites, e’est-a- 
dire les valeurs T sl et 7’ s2 de la figure 19.17. 

Les calculs d’echauffement de surface developpes ci-apres reposent sur Thypo- 
these que 


7 sl “ 7 s2 


(19.39) 
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II faut se souvenir que cette egalite suppose que la chute de temperature est 
pareille dans les asperites des deux surfaces et qu'elle ne donne pas la temperature- 
eclair a l’extremite des asperites. Cette derniere est en effet beaucoup plus elevee lors 
du mouvement, elle peut atteindre le point de fusion de l’un ou meme des deux mate- 
riaux conjugues et entrainer le soudage des pieces lors du grippage (§ 3.5.1). Cette 
constatation est a la base du dimensionnement au grippage des organes de machines . 

19.5.2 Echauffement d’un corps semi-infini 

Considerons un solide s’etendant a l’infini a partir d’une surface plane 
(fig. 19.18a). Les axes x et y d’un repere orthonorme sont situes dans le plan de la sur- 
face, l’axe z est dirige vers l’interieur du solide. Supposons que la temperature soit 
uniforme dans tout plan parallele a la surface et ne depende que de la coordonnee z et 
du temps, T[z, f), (fig- 19.18b). On a 1’ equation bien connue de conduction de la cha- 
leur dans le solide, sans source de chaleur interne: 

dT d 2 T 

dt dz 2 

avec la diffusivite thermique du materiau 

a = ^ [m 2 /sl 

pc 1 J 

avec: 

k coefficient de conductivite thermique 

p masse volumique 

c chaleur massique 


X 


T 0 


z (a) 



T 0 T s 



(19.40) 


(19.41) 


Fig. 19.18 Propagation de chaleur dans un corps semi-infini: (a) flux de chaleur; (b) temperature. 


Le corps a tout d’abord partout la temperature 7 0 . A l’instant t = 0, sa surface est 
exposee a un flux de chaleur uniforme q [W/m 2 ]. La resolution de 1’ equation diffe- 
rentielle (19.40) avec ces conditions initiales donne la distribution de la temperature 


2-Jt 


Z 

4 at 


i 1 


erf 


2 , 


T = T 0 + 


e 


q 


(19.42) 
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b represente le coefficient de penetration de la chaleur ; c’est une caracteristique du 
material! qui vaut 


b = k p c [\V\/s/(m 2 K)J 


(19.43) 


et la fonction d’erreur de Gauss est 


erf 


2 at 


S' 


-n 


d?7 


(19.44) 


sa valeur numerique se trouve dans des tables. 

La temperature de surface s’obtient en faisant z = 0 dans (19.42) et erf (0) = 0 


'/s = '/,) + 2 [q (19.45) 

v Jt b 

On calcule aisement que l’echauffement (T - 7q ) est egal a 5% de l’echauf- 
fement de surface (T s - Tq j a la profondeur 


^5 


= 2.35 at 


(19.46) 


et l’echauffement n’est que 1% en un point situe a la distance 

Z, = 3.21 at (19.47) 

sous la surface. Pour de Lacier, a = 16,2 x 10 -6 m 2 /s, la profondeur est alors 

• echauffement 5% Z5 = 9,5 \/7_ mm 

• echauffement 1% Z\ = 12,9 \t mm 

Ces resultats montrent qu’une piece epaisse de plus de 15 mm se comporte 
comme un solide semi-infini si le flux de chaleur est applique pendant 1 seconde. Si le 
flux de chaleur ne dure que 0,01 s, une piece de 2 mm d’epaisseur equivaut deja a un 
corps semi-infini pour lequel on peut calculer Lechauffement de la surface avec la for- 
mule (19.45), c’est le cas notamment des engrenages. 

19.5.3 Frottement permanent de deux corps semi-infinis 

On rencontre des organes de machine ou une surface frotte constamment contre 
une autre. C’est par exemple le cas des plateaux d’un limiteur de couple qui patine 
longtemps contre les garnitures. 

Le frottement engendre \e fhix de production de chaleur 


q = ppv 


(19.48) 
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Fig. 19.19 Repartition de la chaleur: (a) flux de chaleur; (b) temperature. 


avec: 

Li coefficient de frottement 

p pression apparente de contact 

v vitesse de glissement 

Ce flux se repartit entre les corps (1) et (2) (fig. 19.19a) 


q = q x + q 2 (19.49) 

Supposons que les deux solides aient la meme temperature T 0 avant le debut du 
frottement, l’echauffement de leur surface resulte immediatement de (19.45): 


~ T 0 


T s2 - To 


i4t 

v n b\ 

2 t 
v Jt bi 


<h 


<12 


(19.50) 


Comme explique au paragraphe 19.5.1, on admet que les deux surfaces ont ap- 
proximativement la meme temperature T’s = T sl = T s2 . En egalant les deux expres- 
sions ci-dessus, on trouve le rapport des flux de chaleur 


0 = 


<h_ 

<72 


h_ 

b 2 


(19.51) 


Avec (19.49), le flux de chaleur penetrant dans chaque corps vaut 
b \ ■ ■ b 2 ■ 


0 = 


b \ + b : 


q 


q 2 = 


b \ + b : 


q 


(19.52) 


On obtient enfin l’echauffement des surfaces en portant ces expressions dans 
(19.50): 
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(19.53) 


19.5.4 Echauffement des embrayages et des freins 
Flux de chaleur 

La puissance de frottement diminue du debut a la fin d’un processus d’embrayage 
(fig. 19.20) parce que le glissement est le plus intense au debut. La situation est analo- 
gue dans un frein de ralentissement puisque la vitesse diminue progressivement. La 
temperature des surfaces de frottement croit, passe par un maximum, puis decroit. 

La quantite d’energie W p est dissipee pendant le temps de glissement t l dans la 
surface de glissement. t j est soit la duree de patinage t E d’un embrayage soit le temps 
de serrage d’un frein, habituellement le temps d’ arret t a . Admettons une distribution 
uniforme sur la surface totale de frottement A t . Le flux de puissance-chaleur moyen 
genere vaut 


Pour n disques frottants sur deux faces d’aire Aj , on a 
A t = 2 «A[ 

La distribution du flux sur les disques rodes est uniforme parce que le produit pr, 
et done pv, est constant (§ 8.7.6). Le flux est legerement superieur sur le rayon exte- 
rieur des disques neufs. 

Processus unique 

On distingue plusieurs cas, selon la valeur du nombre de Fourier : 


W 

— 'p 

q = — 


Fo = 


Cl t j 


(19.54) 


OWo), 


'ir 



% 


o 


h 


Fig. 19.20 Charge thermique et echauffement d'un embrayage. 
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avec: 

a diffusivite thermique du materiau 
1 1 duree de synchronisation ou de freinage 

i epaisseur des pieces depuis la source de chaleur jusqu’a la surface de re- 
froidissement (fig. 19.21) 



Fig. 19.21 Schema d’un embrayage monodisque. 


Pour un 
vaut [19.4] : 

• Deux 


processus d’embrayage ou de freinage unique, l’echauffement maximal 
corps semi-infinis, Fo < 0,5: 




To) 


max 


4 [2 4h . 
3 it bi + b 2 


(19.55) 


• Embrayage monodisque avec deux garnitures isolantes (fig. 19.21), Fo < 
1,132: 


ft 


To) 


max 


2 -\j t\ 
A it b 


(19.56) 


b est le coefficient de penetration de la chaleur du materiau des plateaux. 

• Embrayage monodisque avec garnitures isolantes (fig. 19.21), Fo > 1,132. 
Les plateaux sont assez minces pour qu’on puisse admettre qu’ils s’echauffent 
uniformement, ou alors le glissement dure longtemps; 


(Ts 


To) 


max 


h k 

pci 


(19.57) 


Dans les embrayages multidisques, chaque disque interieur du paquet de disques 
rei^oit de la chaleur sur ses deux faces. La chaleur d’une surface de glissement n’echauffe 
toujours que la demi -epaisseur d’un disque. C’est pourquoi on calcule le nombre de Fou- 
rier avec la moitie de l’epaisseur e d’un disque en introduisant l = el 2 dans (19.54). 
L’echauffement maximal d’un disque est egal a la moitie de la valeur donnee par la for- 
mule (19.56) lorsque Fo < 1,132 parce que la puissance de frottement est repartie sur 
deux faces; il est egal a la valeur (19.57) lorsque la valeur Fo est superieure. 

La chaleur degagee sur les disques est transmise par conduction a la surface de 
refrigeration. Ce sont done les disques situes au milieu du paquet qui chauffent le plus. 
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Apres la synchronisation, l’embrayage se refroidit. On distingue deux cas: 

• la chaleur ne sort de l’embrayage que par sa surface exterieure apparente tant 
que les elements sont serres ; 

• la chaleur peut encore s’evacuer par les surfaces de frottement lorsque 
l'embrayage est declenche, pour autant qu’un fluide (habituellement de I'huile) 
soit injecte ; la constante de temps est alors plus courte que dans le premier cas. 


Enclenchements intermittents 

Un processus d’embrayage debute souvent avant que l’organe ne soit comple- 
tement refroidi. En cas de marche intermittente reguliere, on calcule l’echauffement 
maximal par la formule (19.29). 11 convient d’etudier separement revolution de la tem- 
perature des surfaces frottantes et l’echauffement global de l’embrayage ou du frein. 

Compte tenu de la construction, la temperature des surfaces de glissement varie 
relativement fortement tandis que la temperature d’ensemble ne fluctue que tres peu a 
cause de la grande constante de temps de tout l’organe. 

Application numerique 

Un embrayage multidisque fonctionne a sec dans l’air. Les disques sont alternati- 
vement en acier et en bronze fritte. On cherche la temperature maximale des disques et 
celle du corps de l’embrayage. 

• Travail dissipe pendant la synchronisation: W p = 2150 J 

• Duree d’un cycle: 24 s 

• Duree de synchronisation : f = 1,14 s 

• Duree de l’etat enclenche: f = 14 s 

• Duree de l’etat declenche: f d = 10 s 

• Surface de refrigeration exterieure: A = 0,046 m 2 

• Nombre de disques: /; = 4 

• Surface de frottement: Aj = 19,6 cm 2 

• Epaisseur des disques: e = 2,3 mm 

• Temperature de Fair ambiant: T a = 30°C 

Temperature de l’embrayage 

Compte tenu de la rotation, on estime le coefficient de transmission de chaleur, 
h = 28 W m- 2 K~' . 

Puissance-chaleur moyenne pendant la synchronisation: 

P p = W p /t s = 2150/1,14 = 1886 W. 

Echauffement en regime permanent, selon (19.24): 


AT* 


1886 

28 x 0,046 


= 1464 K 


Calculons la constante de temps thermique de l’embrayage. 
l’embrayage, m = 4,8 kg , et la chaleur massique de l’acier, c = 
a par (19.5) et (19.22): 


Avec la masse de 
460 J/(kg K) , on 


4,8 x 460 
T "" 28 x 0,046 


= 1607 s 
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Cette constante de temps est valable pendant que L element secondaire tourne et 
aussi lorsqu’il est arrete parce que I 'element primaire est toujours en mouvement. 
L’ application de (19.29) donne 

I _ e — 1,14/1607 

7max = 30 + 1464 1 _ e _ 24/16Q7 = 30 + 70,0 = 100°C 

La temperature minimale vaut par (19.28): 

Tmin = 30 + 70 e ~ 22 ’ 86/1607 = 30 + 69 = 99°C 

La temperature du corps de l’embrayage varie tres peu a cause de sa forte inertie 
thermique. On calcule par la formule (19.25) que le premier processus d’embrayage 
n’echauffe l’organe que de 1,038 K; on se rend compte de l’effet massif de la repeti- 
tion cyclique des operations. 

Temperature au cceur de T embrayage 

On estime que la chute de temperature entre la region centrale du paquet de disques 
et la surface exterieure est de l’ordre de 5 K. La temperature centrale est done 105° C . 

Temperature des disques 

Valeur des caracteristiques des materiaux: 



Acier 

Bronze fritte 


produit pc 

3,75 x 10 6 

3,35 x 10 6 

J m- 3 Kr 1 

conductibilite thermique k 

45 

60 

W m _1 K” 1 

diffusivite (19.41) a 

X 

o 

1 

O' 

VO 

1 

O 

X 

00 

m 2 s- 1 


Le flux de puissance-chaleur moyen vaut 


<7 = 


w 

v, p 

2 n A l t s 


2150 

2 x 4 x 19,6 x 1,14 


12,0 W/cm 2 


Le nombre de Fourier (19.54) se calcule avec la demi-epaisseur des disques, 
t = 0,001 15 m . II vaut 10,34 pour les disques en acier et 15,5 pour ceux en bronze. 
Comme Fo > 1,132, l’echauffement se calcule par la formule (19.57); on trouve 
alors (7( - 7o) max = 24,3 K pour l’acier et 27,2 K pour le bronze. 

On estime que la constante de temps thermique des disques en acier est de l’ordre 
de 20 s lorsqu’ils sont serres et 60 s lorsque Lembrayage est declenche, car la transmis- 
sion de chaleur entre les disques est alors moins bonne ; pour le bronze on a respective- 
ment 18 s et 54 s. L’echauffement maximal en regime intermittent permanent doit se 
calculer en tenant compte du fait que la constante de temps depend de l’etat de l’ern- 
brayage. Sur la base de (19.29) on peut ecrire 
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max 



max 1 


avec: 



max 


duree de l’etat enclenche 
duree de l’etat declenche 

constante de temps thermique dans l’etat enclenche 
constante de temps thermique dans l’etat declenche 
echauffement lors de la premiere synchronisation 


On trouve un echauffement maximal de 41,9 K des disques en acier et de 44 K 
pour le bronze. Les disques en bronze sont les plus chauds, ils atteignent une tempe- 
rature theorique de 149° C . 

19.5.5 Source de chaleur mobile sur une surface 

De nombreux organes de machines voient les zones de frottement se deplacer a la 
surface des pieces: cames et suiveurs, balais sur des bagues de contact, freins a sabot ou a 
disque, engrenages. Le bref passage d’une source de chaleur sur une piece ne lui permet 
naturellement pas d’atteindre la temperature de regime permanent calculee ci-dessus. 


Fig. 19.22 Deplacement d’un contact rectangulaire. Fig. 19.23 Deplacement d’une source de chaleur. 

Une piece (2) frotte sur une autre (1) (fig. 19.22) avec une vitesse de glissement v. 
La surface de contact constitue une source de chaleur mobile a la surface du corps (1) 
(fig. 19.23). Le flux de chaleur engendre (19.48) est done distribue sur la surface 
comme la pression. 

Un element de la surface (1) s’echauffe au passage de la source de chaleur, puis se 
refroidit a nouveau. II est evident que L echauffement sera moins important si le passage 
est bref. L’etude conduit a des integrates qui ne peuvent pas se calculer analytiquement, 
mais on peut trouver des solutions approchees suffisamment precises pour la pratique. 
Elies dependent de la vitesse de glissement vis-a-vis de la vitesse de propagation de 
l’onde thermique dans le solide presentant la plus grande surface de glissement, en 
Loccurrence le corps (1). Definissons le chiffre de vitesse ou nombre de Peclet 


2s 



S V 


4flj 


Pe = 


(19.58) 
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ou s est la demi-largeur de la bande de contact (fig. 19.23) et a j la diffusivite ther- 
mique du materiau du solide (1). On distingue quatre domaines de vitesse. 

Basse vitesse, Pe < 0,1 

La vitesse de deplacement dans ce domaine est 

v < 0,4 — 

Par exemple, pour de Lacier, cq = 16 x 10 6 m 2 /s; v < 0,64 x lO- 1 m/s si 
2s = 20 mm, v < 0,064 m/s si 2s = 0,2 mm . On voit que ce domaine de vitesse 
est tres lent, il ne presente pratiquement pas d’interet en mecanique, car la production 
de chaleur est alors tres faible. 


2s 



Fig. 19.24 Deplacement lent d’une source de chaleur uniforme: (a) flux de chaleur; (b) profil de tempera- 
ture. 


La chaleur se propage de part et d’autre de la surface de contact (fig. 19.24), elle 
echauffe le corps a l’avant de la piece en mouvement. On admet, avec un appro- 
ximation suffisante, que Lechauffement est symetrique par rapport a l’axe central de 
la source; la repartition de la chaleur entre les deux corps et Lechauffement de sur- 
face peuvent se calculer par (19.52) et (19.53) comme si la source de chaleur etait im- 
mobile. 

Vitesse inter mediaire, 0,1 < Pe < 5 

On doit calculer par une methode numerique, car il n’existe pas de solution sim- 
ple approchee. 

Vitesse rapide, 5 < Pe s 100 (contact hertzien) 

Pour de Lacier, la vitesse est comprise entre 0,032 et 0,64 m/s si 2s = 20 mm ou 
entre 3,2 et 64 m/s si 2s = 0,2 mm. C’est un domaine de vitesse technique interessant 
qui a ete etudie par Blok [19.5] et parArchard [19.6]. Void la demarche de ce calcul. 

La repartition de pression d'un contact hertzien est elliptique, mais on peut faire 
un calcul analytique de Lechauffement en approchant Lellipse par une parabole. Blok 
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suppose encore que le deplacement de la source de chaleur est assez rapide pour que 
l’echauffement soit nul devant la source et que toute la chaleur s’ecoule sous la source, 
perpendiculairement a la surface du corps considere comme etant semi-infini. 



A l’instant f = 0 , la source de chaleur (fig. 19.25) se trouve dans une certaine 
position. Le point A| et toute la surface de (1) devant ce point se trouvent a la tempe- 
rature initiale T 0 du corps (1). 

La source de chaleur avance maintenant d’une quantite ft 5 , referee a la demi-lar- 
geur de la bande de contact par le nombre relatif ft, pendant le temps 


f P - 


1 3 s 
v 


Un element de surface entourant le point A | re£oit un flux de chaleur croissant 
jusqu’a ce que le point central C 2 de la source de chaleur coincide avec A| , c’est-a- 
dire pour 0 < ft < 1. L’apport de chaleur diminue ensuite lorsque la zone B 9 -C 2 
passe sur A | . La temperature du point Aj a l’instant fp, lorsque la source s’est 
deplacee de la distance ft s, resulte d’un bilan thermique. Tous calculs faits, on trouve 


^-(5ft-2ft 2 )4l3 (19.59) 

La temperature evolue avec 1’ avance relative ft, elle est maximale lorsque ft = 1 ,5, 
c’est-a-dire en un point situe a mi-distance entre le milieu de la bande et le point de 
contact arriere B 2 (fig. 19.26). La temperature maximale s’obtient pour cette valeur; 
apres introduction du flux de chaleur moyen, on trouve 


'IP 


+ 


16 


Qio 


1 S a rr n, / 


M max 


= T 0 


+ C 


4l j 2s 

b\ \ v 


(19.60) 


ou b\ est le coefficient de penetration de chaleur (19.43) du materiau (1). La quantite 
2s/ v est le temps de passage de la source de chaleur sur un point de la surface. La 
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courbe de temperature T jp se deplace avec la source de chaleur, c’est pourquoi on lui 
donne le nom de temperature instantanee (flash temperature) qu’il ne faut pas con- 
fondre avec la temperature-eclair a la pointe des asperites (fig. 19.17). 

Une integration numerique donne C=l,ll pour une distribution elliptique, 
C = 1,17 pour une distribution parabolique et C = 1,13 lorsque la distribution de cha- 
leur est uniforme. 



Le flux de chaleur de frottement se repartit entre les pieces (1) et (2), 


q=p.pv = q\+q 2 (19.61) 

En regime permanent de temperature, la chaleur q 2 penetre toujours dans la 
piece mobile (2) par la meme surface. Par consequent, l’integrale de ce flux sur la sur- 
face de frottement correspond a la chaleur que cette piece peut ceder a l’ambiance. Si 
la piece etait isolee, on aurait <y 2 = 0 et = q . On ne peut determiner la tempera- 
ture de surface et la repartition du flux de chaleur qu’en calculant l’echauffement glo- 
bal des pieces. 

En remarquant que le flux de chaleur est proportionnel a la vitesse, la formule 
(19.60) montre que l’echauffement est proportionnel a \ V . 

Vitesse tres elevee, Pe > 100 

La vitesse de propagation de la chaleur est negligeable vis-a-vis de la vitesse de la 
source de chaleur. Alors 


q\ m .4, 
q 2 b 2 A 2 


(19.62) 


Aj et A 2 sont les aires de frottement, dites surfaces cinematiques (§ 3.2.2), des pieces 
durant un cycle de fonctionnement. 
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Exemple 1 : collecteur de machine electrique 

Deux charbons frottent sur le collecteur en cuivre d’une machine electrique 
(fig. 19.27). On a l’aire des charbons, A| = 2sl et l’aire du collecteur frottant en un 
tour, A 2 = 71 <U. En outre: s = 25 mm; d = 150 mm; b\ = 2952 W s°’ 5 /(m 2 K) et 
b 2 = 35 630 W s°’ 5 /(m 2 K) ; a 2 = 107 x 10“ 6 m 2 /s ; v = 12 m/s . 

Le chiffre de vitesse (19.58) vaut 351 . Cette valeur tres elevee conduit a appliquer 
la formule (19.62) qui donne 

= 0,0088 q 2 



La plus grande partie de la chaleur de frottement s’ecoule vers le collecteur. Mais 
il ne faudrait pas croire que les charbons seront froids car, s'il est vrai qu’ils re£oivent 
peu de chaleur, ils sont petits et done mal refroidis. 

Exemple 2: frein a disque 


Un frein a disque doit dissiper Q = 100 kJ. Ses caracteristiques sont: 


Surface de contact des deux plaquettes, Aj 

24 x 

10^ m 2 

Volume des plaquettes, Vj 

14 x 

lO^ 6 m 3 

Surfaces de frottement du disque, A 2 

400 x 

10- 4 m 2 

Volume du disque, V 2 

100 x 

lO^ 6 m 3 


Les constantes physiques des materiaux sont : 



Garniture 

Acier 


• masse volumique, p 

2000 

7860 

Kg m 3 

• chaleur massique, c 

790 

500 

J Kg” 1 K _1 

• coefficient de penetration, b 

1000 

13 000 

Ws °.5 m -2 K -l 


On admet que la chaleur est entierement stockee dans les pieces, car le freinage 
est bref par rapport a leur constante de temps thermique. Une etude preliminaire mon- 
tre que le frein fonctionne en regime de vitesse tres rapide. 

La chaleur se repartit comme les flux selon (19.62), car elle prend naissance dans 
une surface de contact commune pendant le meme temps . Avec Q = Q\ + Q 2 , on 
trouve 
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Qi = 


b\ A 


0 


b\ Aj + A2 
On a les echauffements 


02 - 


/?2 A2 

A Aj + A 


0 


2 ^2 


ATi = 


01 

^1 Pi ci 


A7 2 


02 

V 2 p 2 c 2 


Le materiau de la garniture se trouve normalement sur les plaquettes et le disque 
est en acier. Le calcul donne : 

01 = 4,59 X 10- 3 Q Q 2 = 0,995 Q 

ATj = 0,21 x 10~ 3 Q AT 2 = 2,53 x 10~ 3 Q 

ATj = 21 K AT 2 = 253 K 

Permutons les materiaux, les plaquettes en acier et un disque en acier revetu de 
garniture. On trouve: 

a = 0,438 Q 02 = 0,562 Q 

ATj = 7,96 x 10^ 3 Q AT 2 = 3,56 x 10~ 3 Q 

ATj = 796 K AT 2 = 356 K 

On voit qu’il est nettement plus favorable de mettre les garnitures sur les pla- 
quettes de serrage et de faire le disque en acier. L’echauffement des plaquettes serait 
intolerable si elles etaient en acier. 


19.5.6 Roulement avec glissement 

Lorsque deux pieces roulent et glissent Pune sur P autre, comme dans le cas des 
engrenages, la source de chaleur se deplace a la surface des deux corps. Soit iq la 
vitesse de la source de chaleur sur la surface (1) et v 2 la vitesse sur la surface (2). En 
appliquant deux fois Pexpression (19.60), on a 


■ 1 max 


T 2 max = 7 02 + C 


qj l 2 s 

h \ v 2 


(19.63) 


Admettons que les temperatures du corps des pieces soient egales (r 01 = T 02 ) et 
que les temperatures de surface soient aussi egales, on obtient le rapport des flux de chaleur 


<f> = 


<72 


h \ vi 


(19.64) 
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Compte tenu du bilan thermique (19.61), 


01 


0 

1 + &' 


02 


1 + 0 


(19.65) 


En portant dans (19.63) et en supposant J 01 = 7 02 = 7 0 , on tr°uv e enfin la tem- 
perature de surface instantanee, valable pour les deux corps, 


1 max 1 0 


- T n + C 


1 

h \ 4*1 + b 2 v v 2 


/ 2s q 


(19.66) 


On remarque que la puissance de la source de chaleur est proportionnelle a la 
vitesse de glissement, car 


q = i ip\vi - v 2 | (19.67) 

Ces formules sont a la base du calcul de la temperature de surface des engrenages 
en vue de determiner les limites de grippage (§ 19.6.5). 


19.6 DIMENSIONNEMENT THERMIQUE 

19.6.1 Temperature limite 

La temperature des materiaux influence beaucoup leurs caracteristiques physi- 
ques et mecaniques : 

• Tacier se deforme, flue et meme fond a temperature elevee, tandis qu’il devient 
fragile a basse temperature ; 

• certains polymeres se ramollissent vers 100°C deja; 

• la viscosite de l’huile diminue tres fortement lorsque la temperature s’eleve ; 

• les proprietes dielectriques des isolants s’alterent a temperature elevee, les iso- 
lants peuvent bruler. 

L’ alteration des materiaux peut les rendre inaptes a remplir leur fonction et pro- 
voquer ensuite une avarie. II existe toujours une temperature limite, 7j im , a ne jamais 
depasser, mais il est prudent de menager une marge de securite A7’ s . On appelle tem- 
perature admissible , la valeur 

T ad m = 7iim - (19.68) 

L’ aptitude au service d’un organe de machine du point de vue thermique s’ex- 
prime par Tinegalite 

T < T adm (19.69) 

II resulte de ces considerations que la puissance d’une machine, sa vitesse ou sa 
duree de fonctionnement sont limitees par la temperature de ses organes. Le dimen- 
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sionnement thermique d’une machine consiste a calculer la temperature de ses pieces 
critiques et a verifier que la relation de securite (19.69) est satisfaite. Une piece cri- 
tique est celle pour laquelle, en son point le plus chaud, l’ecart de temperature 
r a dm - T est le plus petit et positif ou T - T adm le plus grand. 

19.6.2 Puissance limite en regime permanent 

La temperature de regime permanent d'un organe de machine est donnee par la 
formule (19.33). La condition de bon fonctionnement d’une piece critique s’ecrit: 

T a + j-P v * T adm (19.70) 

hA F 

avec: 

A aire de la surface de refroidissement 

P p puissance des pertes 

T a temperature ambiante 

P adm temperature admissible 

h coefficient de transmission de chaleur 

f facteur d’echauffement interieur 

Le diagramme 19.28 represente cette relation. II existe une charge thermique 
maximale admissible qui se tire de L inequation ci-dessus: 

P p - -Padm = ~^r(Padm “ ^a) (19.71) 



Fig. 19.28 Temperature et charge limites: courbe (1), convection naturelle; droite (2), convection forcee. 


Comme la perte est en relation avec la puissance de sortie d’un organe, on cons- 
tate que l’echauffement limite finalement la puissance fournie. La perte s’exprime en 
principe de deux manieres et la puissance limite se calcule comme suit. 

Le rendement q d’un moteur ou d’un organe de transmission etant donne 
(§ 10.5.4), exprimons la production de chaleur a partir de sa puissance de sortie P: 
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Introduisons dans (19.70) et tirons-en la puissance de sortie 
11 hA< \ 

P * ^adm = , JT [ T «im " ^a) (19.72) 

1 - *1 Q 

La perte peut aussi s’exprimer par un binome (§ 10.5.2), 

P p = Q fo q + AP (19.73) 

avec: 

P puissance a la sortie 

< 2 f 0 effort de frottement constant reduit a l’element de sortie (roulements, 
joints d’etancheite, guidages) 
q vitesse de l’element de sortie 

A fraction de la puissance utile perdue et dissipee en chaleur 
Avec (19.70), on obtient 


P ^adm 


1 

A 


hA 

T 


'adm 


T'a) 


Gfo 4 


(19.74) 


La puissance etant exprimee par P = Qq , la limite thermique se represente dans 
un diagramme effort-vitesse (fig. 19.29): 

• courbe (1), il existe une perte constante (19.74); 

• hyperbole (2), les pertes sont toutes proportionnelles a la puissance transmise 
(19.72); 

• droite (3), Leffort de sortie du mecanisme est nul, les pertes croissent unique- 
ment avec la vitesse. 


On verra au paragraphe 19.6.4 comment repousser la puissance limite. 



Fig. 19.29 Representation d’une limite thermique dans le diagramme effort-vitesse. 
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19.6.3 Puissance limite en regime temporaire 

Examinons revolution de la temperature de la piece critique d’un systeme selon 
la puissance thermique qui lui est apportee. Supposons que la temperature initiale soit 
toujours sensiblement egale a la temperature ambiante, le systeme est froid. 

En introduisant l’echauffement permanent donne par (19.33) dans l’expression 
(19.26), on trouve L evolution de la temperature interieure 

P„ ( ~- 

T = T a + £-£- 1 - e t 


(19.75) 


Selon l’intensite des pertes, on distingue trois cas (fig. 19.30). 



Fig. 19.30 Temperature en fonction du temps relatif et de la charge thermique. 


Charge nominale 

On appelle charge thermique nominale = -fpN celle pour laquelle la tem- 
perature en regime permanent est egale a la temperature admissible. On la tire de 
L equation (19.70), 

^ P N = y (Tadm - T a ) (19.76) 

La machine peut fonctionner indefiniment sans que la temperature admissible 
soit depassee. 

Charge fractionnaire 

La puissance de perte est inferieure a la perte nominale, P p < E pN . L’echauf- 
fement est aussi plus petit et la machine peut fonctionner indefiniment. 
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Surcharge 

La charge thermique P p s est superieure a la charge nominale. Par consequent, la 
temperature de regime permanent depasse la temperature admissible. II convient 
de limiter la duree de fonctionnement afin d’eviter toute surchauffe nuisible. 

On definit 1 zfacteur de surcharge thermique 


P Q 


Gs 

Gn 



> 1 


L’echauffement permanent est proportionnel a la perte, alors 


(19.77) 


p 

T*S ~ T a = (Toojvj — L a )— = (?^dm — ?a)pQ 
'pN 

La temperature en surcharge atteint la valeur admissible a l’instant f ac j m . Avec 
(19.26), on peut ecrire 


I ^adm ^ 

T = T a + (r adm - 7a) Pq I 1 - e x j = Ladrn 

Cette equation fournit la surcharge acceptable pour une duree de fonctionnement vou- 
lue t a dm . On trouve 

1 

= _Ld, (19.78) 

1 - e x 

Cette relation fournit la duree de fonctionnement admissible avec une surcharge 
constante jusqu’a ce que la temperature admissible de la piece critique soit atteinte: 

Gdm = ] n Pq — (19.79) 

r p Q - 1 

Cette fonction est representee a la figure 19.31 . 

Le fonctionnement limite dans le temps pour une raison thermique, en surcharge 
constante, est appele regime temporaire . 

On peut aussi concevoir que la temperature initiale du systeme ne soit pas la tem- 
perature ambiante. La duree de marc he admissible est plus longue si le systeme est 
plus froid que l’ambiance, elle est au contraire plus courte si le systeme est deja chaud. 

Exemple numerique 

La puissance nominale d’un reducteur est 800 W, sa constante de temps ther- 
mique est de l’ordre de 9 minutes. II doit pouvoir fonctionner en regime temporaire 
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adm ^ 
T 


2 




0 


1,58 2 


3 


4 


Fig. 19.31 Duree de service relative et surcharge thermique temporaire. 


pendant 12 minutes. La formule (19.78) donne un facteur de surcharge thermique 
limite valant 1 ,358. En admettant que la perte soit proportionnelle a la puissance trans- 
mise, on a 


/J pN /J N 

Cette relation fournit la puissance transmissible pendant 12 minutes, 
P s = 1,358 x 800 = 1086 W. 

Cette surcharge parait acceptable du point de vue de la resistance mecanique. 

19.6.4 Accroissement de la puissance utile 

On a vu que des considerations thermiques limitent la puissance des machines ou 
leur duree d ’utilisation. En nous basant sur (19.72), examinons les mesures a prendre 
pour accroitre la puissance utile a la sortie d’un organe de transmission ou fournie par 
un moteur electrique. 

Temperature admissible 

On a interet a pouvoir laisser fonctionner les pieces a des temperatures elevees 
sans qu’elles ne soient endommagees. On utilise, par exemple, des huiles visqueuses a 
froid et stables ne se decomposant pas a la chaleur, des polymeres pour engrenages et 
pour paliers lisses dont les caracteristiques mecaniques diminuent peu avec la tempe- 
rature, des isolants electriques resistant a haute temperature. 

Temperature ambiante 

La puissance utile diminue lorsque la temperature ambiante s’eleve, elle est 
meme nulle lorsque la temperature ambiante est egale a la temperature admissible. On 
ne peut naturellement pas influencer les conditions climatiques, mais il faut veiller a 
ne pas installer des organes tres charges thermiquement a proximite de fortes sources 
de chaleur et a ventiler abondamment les locaux. 


Pq = 


P PS _ P S 
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Surface de refroidissement 

II est avantageux d’augmenter la surface d’echange de chaleur au moyen 
d’ailettes de refroidissement (fig. 19.32). Mais la temperature d’une ailette diminue 
depuis son pied jusqu’a son extremite en se rapprochant de la temperature de l’air 
(fig. 19.33). La chaleur reellement echangee est done inferieure a celle qui serait trans- 
mise si la temperature de l’ailette etait uniformement egale a celle qui regne a son 
pied. On demontre la relation 


Greet 

Gideal 



1 £ 

ip e 


e 


(19.80) 


avec le parametre 


k 

ip = : 

i 2 he 

ou: 

k coefficient de conductibilite thermique du materiau de l’ailette 
h coefficient de transmission de chaleur entre la surface et Fair 
e epaisseur de l’ailette 

On constate qu’il est inutile de faire les ailettes trop longues, en pratique 
£ = (6 ... 10)e . En outre, il faut les ecarter suffisament pour que Fair de refroidisse- 
ment puisse circuler facilement entre elles. La geometrie et la disposition les plus 
favorables des ailettes de refroidissement d’organes tres charges s’etudient experi- 
mentalement, par exemple pour les moteurs a explosion refroidis a Fair. 



Fig. 19.32 Ailettes de refroidissement. 



Coefficient de transmission de chaleur 

On a vu (fig. 19.6) tout Finteret de forcer les mouvements convectifs sur les sur- 
faces de refroidissement et de transmettre la chaleur en regime tres turbulent. II suffit 
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de souffler vigoureusement sur les surfaces par un ventilateur. Soit le ventilateur est 
enframe directement par la machine, soit on installe un ventilateur auxiliaire; mais 
cette derniere solution est moins fiable. Remarquons que le coefficient de transmission 
de chaleur diminue avec 1’ altitude, car la densite de l’air est moindre. Relevons encore 
l’importance de nettoyer les machines et de ne pas les laisser se recouvrir de poussiere 
ou de dechets qui les isolent thermiquement. 


Conduction 

On peut favoriser le refroidissement d’un organe en ameliorant la conduction de 
la chaleur vers le bati. Ce dernier joue alors le role d’une ailette de refroidissement. 
Pour cela, il faut que les surfaces assemblies soient lisses et depourvues de zones 
creuses. II est avantageux, avant montage, d’enduire les surfaces de graisse speciale 
bonne conductrice de la chaleur. 


Transmission interne de la chaleur 

II s’agit de faciliter le passage de la chaleur entre les sources et les surfaces de 
refroidissement afin d’abaisser la temperature des pieces delicates (£ peu supe- 
rieur a l’unite). A cet egard, la ventilation interieure des carters et le brouillard 
d’huile qui y regne sont favorables. II faut agiter le bain d’huile, arroser abondam- 
ment les pieces chaudes (engrenage, roulements), faire barboter les vis sans fin 
dans l’huile ; utiliser des metaux bons conducteurs de la chaleur, augmenter la sec- 
tion des pieces et raccourcir le cheminement de la chaleur afin de reduire la resis- 
tance thermique. 


Rendement 

On a toujours interet a diminuer les pertes, done a ameliorer le rendement, pour 
reduire la production de chaleur. Si le rendement passe, par exemple, de 96% a 97%, la 
puissance transmissible s’accroit de 35%. On agira principalement sur la lubrification 
pour diminuer le frottement et on utilisera avantageusement des mecanismes presen- 
tant peu de glissement; par exemple des engrenages plutot qu’une vis sans fin, une 
pompe hydraulique a debit variable plutot qu’une pompe a debit constant associee a 
une soupape de decharge. Le souci d’ameliorer le rendement precede, dans ce con- 
texte, plus de la preoccupation d’accroitre la puissance transmissible que d’eco- 
nomiser l’energie. 


Refroidissement auxiliaire 

Lorsque toutes les mesures proposees sont insuffisantes pour maintenir la tem- 
perature dans les limites acceptables, on prevoit un dispositif de refroidissement auxi- 
liaire selon le paragraphe 19.3.3. L’air souffle par un ventilateur s’apparente aussi a un 
tel systeme. 

Le reducteur a vis sans fin represente a la figure 19.34 illustre l’application de 
plusieurs des mesures proposees. Le fond du carter (4) est muni d’ailettes de refroi- 
dissement, un ventilateur (5) porte par l’arbre de la vis sans fin souffle de Lair entre les 
ailettes, l’air est guide par un capot en tole. La vis sans fin est refroidie directement en 
trempant dans le bain d’huile. 
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Fig. 19.34 Reducteur a vis sans fin avec refroidissement force (Flender). Puissance nominate 24,5 kW, 
ri\ = 1500 t/min, i = 20. (1) vis sans fin; (2) roue dentee; (3)moyeu; (4) carter avec ailettes de refroi- 
dissement; (5) ventilateur; (6) bouchon de vidange; (7) remplissage d’huile; (8) et (9) diverses etancheites; 
(10) disque chasse-gouttes ; (11) retour d’huile; (12) roulements a billes ou (13) roulements a galets coni- 
ques; (14) rondelles de reglage de la position axiale de la roue. 


19.6.5 Transmission a engrenage 
Temperature du carter 

La force normale de denture d'engrenages est limitee par la resistance des dents a 
la flexion et la resistance a la pression superficielle. Le calcul d’avant-projet du 
module d’engrenages cylindriques se fait par les formules suivantes [19.7, 19.8], vala- 
bles pour Tangle de pression a = 20°, selon le critere de dimensionnement : 

• Critere de resistance a la flexion 


m F 


2,1 


3j Mj 

^ U 1 m £ 1 adm 


avec: 

Mj couple au pignon 

ip m = b/m largeur relative de la denture 
z i nombre de dents du pignon 

°Fadm contrainte admissible de flexion 


• Critere de resistance a la pression superficielle 


m H = 2,317 


3 1 M, 


1 + u Zg 
U a H adm 


(19.81) 


(19.82) 


avec: 

u = z.o I Z\ rapport d’ engrenage, negatif avec une denture interieure 
°H adm pression superficielle admissible 
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Z E 


1 



coefficient de material! 


f-i i 2 coefficients de Poisson du pignon et de la roue 

Ei 2 modules d’elasticite du pignon et de la roue 


Les resistances admissibles des materiaux intervenant dans ces formules sont en 
relation avec les resistances limites des materiaux. Dans le domaine de la limite de 
fatigue, on a: 


*ST <r l lim 
°F adm — .. 

avec: 

crp]i m limite de fatigue du materiau a la rupture de l’engrenage d’essai avec 
une probability de rupture de 1 % 

^ST facteur de concentration de contrainte de l’engrenage d’essai, selon les 
normes, P ST = 2,1 

S p facteur de securite a la rupture 
et pour la pression superficielle. 


°U lim 

Oh adm ~ c 

avec: 

ctr pm pression limite d’endurance pour au moins 5 x 10 7 cycles et une pro- 
babilite de deterioration de 1 % 

Sr facteur de securite a la pression hertzienne 

Dans un engrenage intermediate, et dans les engrenages avec inversion du sens 
de marc he, les dents sont sollicitees en flexion alternee; il faut done multiplier encore 
of lim par 0,7. 

La taille d’un engrenage est determinee par le module le plus grand, m p ou 
m H . II s’avere que la resistance a la rupture de flexion determine la taille des engre- 
nages en acier cementes et trempes. A couple et nombre de dents egaux, ils sont net- 
tement plus petits qu’avec un acier non traite. Cet aspect sera etudie plus en detail au 
paragraphe 26.6.3. 

En comparant divers reducteurs, on trouve que la surface exterieure des carters 
evolue avec le module selon la fonction 

A = am 1 ’ 8 (19.83) 

oil a est un coefficient qui depend de la construction. 

Par ailleurs, la puissance dissipee dans le reducteur est 
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0)2 M~) 


et la temperature de son carter vaut alors 



(19.84) 


Exprimons le couple au pignon en fonction du couple de sortie : 


rj i 


Introduisons ce couple dans les expressions (19.81) et (19.82) de calcul des modules, 
puis substituons dans (19.84). On obtient une formule de la forme 


ou a | est un coefficient qui depend notamment du critere de dimensionnement 
determinant. La temperature de regime permanent est representee a la figure 19.35 en 
fonction du couple applique au pignon. On admet que le rendement est independant de 
la nuance d’acier et de son traitement de surface. Du fait de leur plus petite taille, les 
transmissions en acier cemente et trempe chauffent beaucoup plus que celles en acier 
non traite. On distingue trois domaines: 

• Pour de faibles couples, domaine I, la chaleur degagee peut s’evacuer naturel- 
lement a Pair. On prefere alors durcir les dentures afin de diminuer la taille et la 
masse de la transmission. 

• Dans la gamme des couples tres eleves, domaine III, on equipe les transmis- 
sions de refroidissement auxiliaires ; generalement par refrigeration de l’huile 
de graissage, meme si Lacier ir est pas traite. 

• Dans le domaine intermediate II, les engrenages non traites peuvent encore 
se refroidir naturellement, tandis que les engrenages a dentures cementees et 
trempees doivent posseder un refroidissement force. Dans certaines applica- 
tions, on joue la carte de la securite en preferant construire un gros reducteur 
en acier non traite afin de ne pas etre tributaire d’un systeme de refroidisse- 
ment; mais un traitement de surface est tout de meme preferable pour maitri- 
ser l’usure, meme si la capacite de resistance de Lacier reste partiellement 
inexploitee. 

La delimitation exacte des trois domaines depend evidemment de la vitesse du 
pignon, de la resistance des materiaux et de la construction de la transmission. 

Les reducteurs epicycloi'daux sont beaucoup plus compacts et ceux dont la raison 
i 0 est negative ont un meilleur rendement que les engrenages ordinaires. Cette amelio- 
ration du rendement compense la reduction de taille. En revanche, les reducteurs a rai- 
son positive ont un moins bon rendement; il faut les eviter pour les transmissions de 
puissance [19.9]. 


T<x> = T a + aj u>2 M 2 


(19.85) 


ECHAUFFEMENT 


43 



La figure 26.24 et le tableau 26.25 comparent l’encombrement de reducteurs 
selon leur construction et selon le traitement de leur denture. Dans le cas (a), avec un 
pignon en acier ameliore, la surface de refroidissement exposee a l’air est de 36 m 2 . 
En admettant un rendement global de 98%, un coefficient de transmission de chaleur 
de 20 W/m 2 K et un echauffement du carter de 35 K, on calcule par la formule 
(19.72) une puissance limite de 1235 kW. C’est exactement la puissance de 
dimensionnement de ce reducteur. Dans le cas (c), la surface de refroidissement n’est 
plus que 12,3 m 2 et la puissance limite en refroidissement naturel vaut 422 kW. On ne 
peut alors transmettre la puissance nominale de 1240 kW qu’en recourant a un 
refroidissement de l’huile a travers un echangeur de chaleur. 

Cette discussion montre que les considerations thermiques jouent un role tres im- 
portant pour la conception d’une transmission a engrenage. 

Grippage 

II arrive que des engrenages tres charges ayant des vitesses peripheriques supe- 
rieures a 4 m/s presentent parfois des traces de grippage provoquees par l’adherence des 
surfaces avec arrachement de matiere (fig. 19.36). Blok [19.10] a explique le grippage 
par une rupture brutale du film d’huile lorsque la temperature depasse localement une 
certaine temperature critique caracteristique de l’huile de graissage utilisee (§ 3.5.1). 



Fig. 19.36 Traces de grippage sur une denture: (a) debut; (b) stade avance. 


Sans entrer dans les details, la condition de non-grippage peut s’ecrire sous la 
forme suivante : 
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/ F" \ 

7] = T he + X (i pi | < T nim (19.86) 

avec: 

7; temperature moyenne du film d’huile 

7 he temperature de l’huile, voisine de la temperature du corps des dents 
B coefficient dependant du rapport de conduite et de Tangle d’helice 

[i m coefficient de frottement moyen le long du profil 

f n '[ force de contact apparente corrigee 

b largeur de la denture 

Xq facteur de geometrie dans lequel interviennent les rayons de courbure 
des profils en contact en tete d’une dent du pignon 
CD] vitesse du pignon 

'/■ | im temperature moyenne critique du lubrifiant determinee par des essais de 
grippage 

Les valeurs numeriques se trouvent dans les normes et dans la litterature spe- 
cialised. On agit principalement sur la charge specifique Ktlb et sur le choix de 
Thuile pour prevenir le grippage. 11 existe des huiles avec des additifs extremes pres- 
sions specialement developpes a cet effet. Le facteur de securite au grippage est de- 
fini par 


S G = (19.87) 

ou les temperatures sont introduites en °C . 

19.6.6 Reducteurs a vis sans fin 

II existe un intense glissement entre une vis sans fin et les dents de la roue. C’est 
pourquoi les pertes de ce type de reducteur sont plus fortes que dans les engrenages 
cylindriques ou coniques . II faut done toujours verifier les reducteurs a vis sans fin a 
Techauffement. Les calculs thermiques font appel a plusieurs coefficients empiriques 
qui dependent de la construction du reducteur, notamment de la position de la vis. Par 
exemple, on indique que le coefficient de transmission de chaleur entre le bain d’huile 
et Pair ambiant est 25% plus grand si la vis se trouve en dessous de la roue et trempe 
dans Thuile, qu’elle agite energiquement, que si elle est situee au dessus. 

Une procedure de calcul bien connue propose de predimensioner Tentraxe sur la 
base de considerations d’echauffement avant de fake les verifications de resistance 
mecanique des dents et de controler la resistance a Tusure. 

19.6.7 Paliers 

Paliers lisses en frottement mixte 

La chaleur nait dans la zone portante du coussinet; mais Tarbre tournant prend 
une temperature uniforme et se comporte comme une source de chaleur introduite 
dans le coussinet (fig. 19.37). Le couple de frottement est donne par (8.102). On a la 
puissance perdue 
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P p = MfW = fj,' F 


d 

2 


co 


ou u' est le coefficient de frottement equivalent qui tient compte de la distribution de 
pression effective (§ 8.7.4). Introduisons la vitesse peripherique v = cod / 2 et la 
pression moyenne de reference par F = p lid . II vient 

P p = p'pBdv 

Portons cette valeur dans l’inegalite de securite thermique (19.70) qui devient 


T a + n Bdpv s P a( j m 


(19.88) 




Fig. 19.37 Flux de chaleur d’un palier lisse. 


On a pris l’habitude de verifier les conditions de fonctionnement thermique de ce 
type de palier en se basant uniquement sur la valeur du produit p v , soit 

P V S (Hadm = ^ (^adm - ^a) ( 19 - 89 ) 

Le rapport de la surface de refroidissement A a l’aire projetee Bd varie relati- 
vement peu d’un palier a l’autre. En revanche, T a et h dependent fortement de 
l’ambiance et des conditions de fonctionnement. C’est pourquoi on donne, dans cer- 
tains manuels de construction, par exemple, (p v ) a< j m = 8 a 20 bar m/s dans les 
machines hydrauliques, 120 bar m/s pour un ancien essieu de chemin de fer. La grande 
difference provient principalement du meilleur refroidissement du palier d’essieu 
expose au vent de la marche du train. On voit que le critere du produit p v est un mau- 
vais critere qu’il ne faudrait plus utiliser sauf, a la rigueur, pour juger un avant-projet 
par rapport a un palier fonctionnant dans des conditions identiques. La taille du palier 
etant choisie, il importe de verifier correctement l’echauffement. 
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II faut prendre garde de ne jamais confondre ce produit p v, base uniquement sur 
des considerations thermiques, avec la valeur du produit pv relatif a l’usure du cous- 
sinet que nous avons presente au paragraphe 3.6.1. Cette distinction est parfois ou- 
bliee, ce qui peut conduire a de serieux mecomptes. 

Paliers hydrodynamiques 

Les paliers et les butees hydrodynamiques sont tres sensibles a la temperature, 
car la viscosite de l’huile dont depend leur fonctionnement diminue tres vite lorsque la 
temperature augmente. C’est pourquoi ces paliers se calculent toujours sur la base 
d’un bilan thermique. Cette etude sort du cadre de cet ouvrage, voir [19.11], mais on 
verra au paragraphe 21 .4.1 l’influence de la charge et de la vitesse sur l’echauffement. 

Roulements 

Le calcul de la temperature de service des roulements est delicat, car le couple de 
frottement, le coefficient de transmission de chaleur interne, la surface d’echange de 
chaleur et la capacite de refroidissement par l’huile sont difficiles a apprecier. 11 est le 
plus souvent inutile de faire un calcul rigoureux et fin, c’est pourquoi on se contente 
habituellement d’un calcul tres approximatif. On mesure la temperature en service et 
on peut eventuellement forcer l’arrosage si elle est trop elevee. 

A titre indicatif, la temperature de service de roulements moyennement charges 
installes dans une machine sans source de chaleur particuliere est de l’ordre de 40°C 
a 50°C . Dans certains roulements tres charges, on atteint 90°C. On rencontre des 
temperatures beaucoup plus elevees si les roulements sont montes a proximite de pie- 
ces de machines chaudes; on trouve par exemple 80 a 90° C dans les paliers d’un mo- 
teur de traction de locomotive, environ 120° C dans un turbocompresseur et 180°C 
dans les paliers d’une calandre pour matieres plastiques. 



La quantite de lubrifiant influence la temperature d’un roulement. Un roulement 
tournant a vitesse constante et charge par une force constante re£oit un debit minimal 
de lubrifiant , sa temperature est 7] en regime de lubrification pauvre (fig. 19.38); 
la dissipation d’energie se produit pratiquement uniquement par frottement de roule- 
ment. Mais quand on augmente le debit d’huile, le regime de lubrification tend a deve- 
nir elastohydrodynamique, voire meme hydrodynamique si les charges sont faibles. Le 
frottement dans le lubrifiant augmente et la temperature croit. Au-dela d’un certain 
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debit, l’huile concourt au refroidissement par convection; la temperature des corps 
roulants et de la cage tendent vers la temperature de l'huile. 

On fabrique des roulements equipes de billes petites, ou fabriquees en materiaux 
tres durs, par exemple en nitrure de silicium (ceramique), afin de diminuer la taille des 
ellipses de contact avec les bagues. Le frottement de glissement est ainsi reduit et la 
temperature de service est plus basse; ou, a temperature egale, la vitesse de fonction- 
nement peut etre plus elevee . 

19.6.8 Embrayages et freins a friction 

La temperature des garnitures d’embrayages et de freins determine leur longevite 
et leur aptitude fonctionnelle. Une temperature trop elevee augmente considerable- 
ment l’usure des garnitures et peut meme endommager brutalement l’organe. 

On calcule en principe Fechauffement des garnitures a l’aide des formules du 
paragraphe 19.5.4. Quelques secondes apres le debut du glissement, on observe 
Fechauffement progressif du corps des pieces (temperature 7 0 ) . Apres extinction des 
transitoires a courtes constantes de temps dans les garnitures, les surfaces de glisse- 
ment se component comme des sources de chaleur dont on etudie la propagation a 
l’air ambiant ou a l’huile des embrayages humides. Mais les calculs sont difficiles du 
fait de la forme compliquee des pieces. Pahl et Oedekoven [19.12] ont etudie ce pro- 
bleme par la methode des elements finis et ont trouve des resultats concordant bien 
avec des mesures de laboratoire. Les formules du paragraphe 19.5.2 donnent des va- 
leurs un peu superieures . 

Les embrayages multidisques (fig. 19.39) sont beaucoup plus compacts que les 
embrayages monodisques, mais leur refroidissement a Fair est moins energique. C’est 
pourquoi on ne les rencontre pas dans les vehicules automobiles ou l’energie dissipee 
est tres grande lors des demarrages en cote ou lors de demarrages repetes dans la cir- 
culation urbaine. En revanche, les embrayages multidisques s’utilisent dans les boites 
de vitesses industrielles ou ils sont refroidis par l’huile et moins sollicites. 

Les freins a disque sont favorables, car ils offrent une grande surface de refroi- 
dissement. Du point de vue thermique, il est avantageux de leur donner un grand dia- 
metre et de serrer le disque par une ou plusieurs petites pinces laissant une large sur- 
face du disque en contact avec Fair ambiant. Les gros freins ont un disque alveole 
formant un ventilateur (fig. 19.40) ; Fair aspire au centre du disque est ejecte a la peri- 
phene et refroidit le disque aussi a Finterieur, du moins pendant la marche. 

De nombreux freins et embrayages sont utilises par intermittences regulieres 
(fig. 19.41); ils glissent pendant le temps de marche t m et jouissent d’une periode de 
repos (arret) t a . Leur frequence d’utilisation est 

/= 1 (19.90) 

On simplifie en admettant que la constante de temps thermique en marche de 
l’embrayage est egale a sa constante de temps au repos, r m = r a = r. 

La duree du glissement est habituellement plus courte que la constante de temps, 
on admet que Fembrayage re 5 oit des bouffees de chaleur, avec une puissance 
moyenne 
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Fig. 1939 Embrayage electromagnetique a lamelles, Fig. 19.40 Disque autoventile pour frein a disque. 
bobine fixe (Binder Magnete GmbH). 




En cas de marche permanente, cette puissance provoquerait l’echauffement tire 
de (19.30): 


W T 

T^-T, a = P- (19.91) 

La temperature maximale atteinte par le corps de l’embrayage en regime inter- 
mittent periodique est donnee par (19.29). Apres substitution des grandeurs ci-dessus, 
on trouve 
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r m a x ~ T a + 


W n 


c 



1 



(19.92) 


On retrouve la temperature de regime permanent lorsque t a = 0 ou / = 1 / t m . 

Dans les processus rapides, t m « r . La seconde fraction est voisine de l’unite et 

% 1 

'max ~ l a + 1 (19.93) 

1 - e fT 

La temperature ne devant pas exceder 7 a( j m , on obtient une inequation qui fournit 
la frequence limite de travail : 


/ * flim 


rln 




C(7 a dm - T’a) 


(19.94) 


La quantite C'(7 adm - 7 a ) represente l’energie thermique emmagasinable dans le 
frein ou l’embrayage. Lorsque le travail de friction W p est petit par rapport a cette 
energie, on peut developper le logarithme en serie puis remplacer la capacite thermi- 
que C par sa valeur tiree de (19.22). On trouve 


/in 


/l A ( T^dm - 7^ ) 


W„ 


(19.95) 


Lorsque les surfaces glissent moins longtemps que la constante de temps 
thermique : 

• la frequence limite est inversement proportionnelle au travail mecanique dissipe ; 

• la frequence limite est proportionnelle a la surface de refroidissement et a 
l’echauffement admissible; 

• la frequence limite augmente avec l’amelioration du refroidissement. 

On obtient de grandes frequences de travail avec des organes multidisques re- 
froidis a l’huile. 

Les fabricants donnent pour chaque embrayage ou frein la relation entre la fre- 
quence de travail admissible et l’energie de chaque cycle. 


19.7 DILATATION 

19.7.1 Dilatation lineaire 

Considerons une tige de longueur 7 q a la temperature de 0°C . En la portant a la 
temperature T, sa longueur devient 
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£ = l 0 (l + aT) (19.96) 

ou a est le coefficient de dilatation thermique lineaire du materiau, il varie legere- 
ment avec la temperature; mais en pratique on l’admet constant dans la gamme habi- 
tuelle des temperatures. 

Supposons que la tige se trouve a la temperature 7j , sa longueur est 

h = M 1 + aT l) 

En portant sa temperature a 7 2 , elle prend la longueur 

^2 = <o(l + a ^l) 


ou 


= 

1 + a T x 


La dilatation thermique de la tige vaut 


(19.97) 


M = h- f = t 0 a{T 2 - 71) = £, a (T 2 - 7}) (19.98) 

1 + aTi 

Mais a est petit, par exemple a = 23 x 10 “ 6 K _1 pour de 1’ aluminium; a 
20° C, af « 1 , par consequent 

At = (ia(r 2 - 7j) (19.99) 

Le coefficient de dilatation thermique est generalement positif. II est nul pour un 
alliage special denomme INVAR, nul ou meme legerement negatif pour de la fibre de 
carbone ( a = -0,5 x 10 -6 K -1 ). 

Toutes les dimensions d’un solide obeissent aux lois ci-dessus si la temperature 
varie partout de la meme quantite. 

Les deformations thermiques se component differemment des deformations provo- 
quees par les efforts statiques et dynamiques. Tandis que ces dernieres s’ajoutent tout le 
long du cheminement de force, les dilatations thermiques peuvent partiellement se com- 
penser. En outre, les deformations elastiques s’annulent des la suppression d’un effort; 
par contre, les deformations thermiques ne s’evanouissent que lentement avec le refroidis- 
sement apres la disparition des sources de chaleur a cause des inerties thermiques. 

Calculons la dilatation d’une poutre quelconque (fig. 19.42) avec les hypotheses 
suivantes : 

• La temperature est constante dans tout plan perpendiculaire a la fibre neutre. 
Ainsi, deux sections voisines ne tournent pas l’une par rapport a l’autre du fait 
de la dilatation thermique. 

• La temperature varie le long de la poutre et n’est fonction que de l’abscisse 
curviligne s. 
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On raisonne comme si seule la fibre neutre se dilatait. En passant d’une tempe- 
rature uniforme T 0 a la distribution T(s), le deplacement de l’extremite B par rapport 
a A vaut 


<5 = Ja(T{s) - T 0 )ds (19.100) 

o 



Fig. 19.42 Dilatation d’une poutre. 


Lors d’un ecart uniforme de temperature, le point B vient en B' sur la secante 
AB, la dilatation thermique vaut simplement 

<5 = BB 7 = a AB (T - T 0 ) (19.101) 

La dilatation d’une poutre courbe est egale a la dilatation d’une tigefictive droite 
de meme materiau reliant les extremites de la poutre. Ce theoreme est utile pour etu- 
dier la dilatation des tuyauteries et les contraintes thermiques qu’elle provoque. 

19.7.2 Variation thermique des jeux 

La dilatation des pieces modifie les jeux fonctionnels. On considere ici tant l’effet 
sur le jeu visible que sur le jeu negatif (serrage). 

Frettage 

On sait que Ton peut realiser une liaison arbre-moyeu tres efficace en torcant un 
moyeu sur l’arbre. A la temperature ambiante T 0 regnant lors du montage, le diametre 
de l’arbre est <7; et l’alesage du moyeu d e (fig. 19.43). La difference 

A d = d { - d e (19.102) 

est le serrage diametral des pieces; il constitue une precontrainte geometrique 
(§ 7.3.4). 11 est impossible d’effectuer le montage a la presse lorsque le serrage est 
important, on modifie alors les dimensions des pieces thermiquement afin de permettre 
leur assemblage. Lorsque les temperatures s’egalisent, le moyeu se serre sur l’arbre. 
On dit qu’on a effectue un frettage. 

Portons le moyeu a la temperature 7 C et l’arbre a la temperature 7] . Les dilata- 
tions de ces pieces sont 


A d e = d e a e (T e - T 0 ) 
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d, 


r 


Fig. 19.43 Dimensions a la temperature ambiante des pieces d’un assemblage frette. 


et 


Ad { = d { a { [T { - T 0 ) 


Le montage est possible lorsque 
A d e - Ac/j > A d 

On prevoit generalement un petit jeu pour faciliter l’assemblage. En admettant 
d e = d x = d, le diametre nominal de l’arbre, on a 


Cette relation permet de calculer les temperatures de frettage. On peut 

• chauffer le moyeu ; 

• refroidir l’arbre; 

• chauffer le moyeu et refroidir l’arbre. 

Le refroidissement de l’arbre est plus difficile a obtenir que le chauffage du 
moyeu, mais il est indispensable lorsque Ton vise un serrage tres important et que Ton 
ne peut pas trop chauffer le moyeu pour des raisons metallurgiques. 

Considerons maintenant un ensemble dont le serrage etait A d a la temperature 
d’equilibre T 0 . En le portant uniformement a la temperature T, son serrage devient 


Le serrage diminue si l’ensemble chauffe et que le coefficient de dilatation thermi- 
que du moyeu est superieur a celui de l’arbre. Ce cas se presente avec les moyeux en 
alliages d’ aluminium ou de cuivre montes sur des arbres en acier. II faut alors dimen- 
sionner l’assemblage a la temperature de service sous peine de voir le couple transmis- 
sible devenir insuffisant. Le serrage augmente avec des moyeux en fonte grise. 

On monte de maniere analogue des roulements pour obtenir une certaine pre- 
contrainte. 

Les bandages des roues de chemin de fer sont toujours frettes sur le disque de 
roue. Les freins a sabot echauffent rapidement fortement les bandages. Comme le dis- 



d 


(19.103) 



(19.104) 
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que ne chauffe qu’avec beaucoup de retard, il est arrive que des bandages s’echappent 
et causent des deraillements . On evite ce genre d'accident en prevoyant un jonc de 
securite (fig. 19.44) ou en installant des freins a disque. 


Paliers lisses 

En chauffant, le coussinet en bronze des paliers lisses se dilate plus que l’arbre, 
par consequent le palier voit son jeu augmenter. Mais le carter s’oppose partiellement 
a la dilatation. 11 convient de tenir compte de ce phenomene lors du calcul des paliers. 

Roulements 

Le frottement aux contacts des corps roulants avec les bagues et avec la cage pro- 
duit de la chaleur qui echauffe l’arbre et le logement. D’autres sources de chaleur par- 
ticipent aussi a l’echauffement du carter. En partant de la temperature de montage T 0 
supposee uniforme, l’arbre prend la temperature 7 a et le carter la temperature T c . 
L’echauffement de l’arbre et celui du carter valent respectivement 


L’arbre etant normalement plus chaud que le carter, la dilatation de la bague 
interieure est plus forte que celle de la bague exterieure. Le jeu d’un roulement a con- 
tact radial diminue ; il peut meme devenir negatif et precontraindre le roulement en 
abregeant sa longevite. 



Fig. 19.44 Bandage de roue de chemin de fer. 



(19.105) 



Fig. 19.45 Montage face a face de roulements coniques. 
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Les roulements a contact oblique sont toujours montes par paire en opposition. 
Leur jeu axial est influence par le jeu radial. Considerons le montage face a face, dit 
aussi en X, de la figure 19.45. La dilatation radiale de la bague exterieure accroit le jeu 
axial tout comme la dilatation axiale du carter entre les deux roulements. On demontre 
que la variation du jeu axial est proportionnelle a la distance £ qui separe les sommets 
R des cones de roulement, meme si l’arbre est en realite plus court. Soit 

Aj = £{a c AT c - a a AT a ) (19.106) 

ou a c est le coefficient de dilatation thermique du carter et <x, celui de l’arbre. 
A j > 0 correspond a un accroissement du jeu axial. Si le bati est en fonte ou en acier 
comme l’arbre, le jeu diminue parce que A T c < A T a . En revanche, selon les tempera- 
tures, on peut observer une augmentation du jeu si le carter est en aluminium puisque 
le coefficient de dilatation thermique de ce metal est double de celui de l’acier. 

Dans le cas de roulements montes dos a dos, dit montage en O (fig. 19.46), les 
sommets des cones de roulement se trouvent entre les paliers. La variation du jeu axial 
vaut alors 


4/ = 4«a A:r a “ a c AT c) 


(19.107) 




Fig. 19.47 Montage en O, les sommets des cones de roulement sont confondus. 
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Lorsque les sommets des deux cones de roulements sont confondus (fig. 19.47), la 
variation de temperature des elements ne modifie pas le jeu, car I’ejfet de 1’ aug- 
mentation du diametre des bagues est rattrape par I’allongement axial. Enfin, si les 
cones de roulement se coupent (fig. 19.48), la distance i est negative et le jeu diminue 
lorsque l’arbre se dilate plus fortement que le bati. 




Fig. 19.48 Montage en O avec intersection des cones Fig. 19.49 Roulement a compensation de dilatation 
de roulement . thermique . 


La societe Timken a brevete [19.13] un roulement (fig. 19.49) dans lequel la 
bague exterieure (1) contient un anneau en elastomere (2) et une bague d’appui (3). Le 
coefficient de dilatation de Telastomere etant plusieurs fois superieur a celui de l’acier 
ou de T aluminium, sa dilatation compense la dilatation differentielle de l'arbre et du 
bati. La precontrainte est finalement peu ou pas affectee par les variations de tempera- 
ture. 

Engrenages coniques 

Le portage des dentures d’ engrenages coniques ou hypoides est tres sensible a la 
position relative du pignon et de la roue. C’est pourquoi les arbres et les paliers doi- 
vent etre tres rigides. La dilatation thermique des arbres doit aussi affecter le moins 
possible le jeu de denture, on veillera que les paliers fixes des deux arbres se trouvent 
le plus pres possible de Tengrenage (fig. 19.50) afin que la longueur de dilatation i 
soit courte. 


(a) 


t 



M 

grand 


(b) 



Fig. 19.50 Disposition du palier fixe d'un pignon conique ou hypoi'de: (a) defavorable, grande dilatation; 
(b) favorable. 
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19.7.3 Contraintes thermiques monoaxiales 
Efforts et contraintes 

Considerons un systeme feme (fig. 19.51) dans lequel il n’y a aucune force 
lorsqu’il se trouve a une temperature uniforme. Coupons la boucle par un plan it et 
modifions la distribution de temperature. Les sections jt' et it" s’ecartent de la dis- 
tance <5 correspondant a la dilatation thermique. Comme la boucle est en realite fer- 
mee, il apparait une force interieure qui a tous les caracteres d’une precontrainte. En 
faisant appel a la notion de rigidite interieure k t (§ 7.2.2), la force se calcule facile- 
ment : 

F = ki 5 (19.108) 

On l’appelle/orce thermique , elle provoque des contraintes thermiques dans le sys- 
teme. 




Fig. 19.51 Dilatation thermique interieure. Fig. 19.52 Contrainte thermique. 


Examinons, par exemple, un systeme particulier consistant en une barre (1) inse- 
ree dans une piece (2) (fig. 19.52), on a sa rigidite interieure 



+ — 


AE k 2 

Supposons que la force interieure soit nulle lorsque tout le systeme se trouve a la 
temperature de montage T 0 . Chauffons uniquement la barre (1) jusqu’a la temperature 
T, elle se dilate de la quantite 

8 = £a(T - T 0 ) 

dont il resulte la force thermique 


-j r a ( T ~ r °) 

AE + k 2 


F = 


(19.109) 
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La barre est comprimee en cas d ’echauffement et tendue si on la refroidit. 

Si la piece exterieure (2) est beaucoup plus rigide que la barre, on a 

F = AEa{T - r 0 ) (19.110) 

et la contrainte thermique dans la barre vaut 

o = ^ = Ea[T - r 0 ) (19.111) 

Ces deux expressions permettent de tirer les conclusions qui suivent relatives a 
une piece montee dans un objet tres rigide : 

• la force thermique exercee par la barre sur ses appuis est independante de sa 
longueur, c’est pourquoi de l’eau qui gele dans une petite fente est capable de 
faire eclater un caillou ; 

• la contrainte thermique dans une piece travaillant en traction ou en compres- 
sion est independante de sa section. 

Les contraintes thermiques sont fortes et ne doivent jamais etre sous-estimees. On 
atteint, par exemple, la limite elastique d’un element encastre en Ac 50 ( R e = 
290 N/mm 2 ; E = 200 000 N/mm 2 ; a = 11,5 x 10 -6 K _1 j pour un echauffement 
de seulement 


T - Tr, ^ = 126 K 

Ea 

Diminution des contraintes thermiques 

La formule (19.108) montre qu’on peut reduire la force thermique en diminuant 
la rigidite interieure du systeme et la dilatation. 

Assouplir 

Contrairement a ce qu’on pense au premier abord face a une rupture par con- 
trainte thermique, il ne faut pas toujours renforcer la piece endommagee, mais assou- 
plir le systeme, parfois meme en affaiblissant la piece dangereuse. Les mesures discu- 
tees a la section 7.7 concourent a ce but. 

Le principe d’assouplissement est toujours largement utilise en construction de 
tuyauterie. On installe des U (fig. 19.53) ou des lyres (fig. 19.54) de dilatation dans les 
longs tmn^ons de tuyaux rectilignes . On utilise aussi souvent des compensateurs a souf- 
flet beaucoup moins encombrants (fig. 19.55). 11 convient de toujours etudier tres soi- 
gneusement la construction et la position des points d’ appuis fixes et glissants. 11 faut en 
particulier toujours fixer une extremite d’un soufflet et guider le tube a 1 ’autre extremite 
sous peine que la poussee hydrostatique ecarte le tube lateralement en etirant le soufflet. 

Interrompre les boucles de precontrainte 

Cette mesure revient a annuler la rigidite du systeme. C’est pourquoi on ne fixe 
habituellement axialement qu’un seul des roulements portant un arbre (fig. 19.56). 
Parfois 1’ arbre est meme flottant. 
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Fig. 19.54 Lyre de dilatation. 


bride de raccordement 



soufflet 

tube de protection 

bout a souder 

compression 

extension 


Fig. 19.55 Compensateur axial a soufflet. 




Fig. 19.56 Arbre sur deux roulements a billes: (a) deux paliers fixes, montage hyperstatique ; (b) un palier 
libre axialement. 


Exemple numerique 

Deux roulements a billes a contact oblique, type 7210 B, sont montes face a face 
comme dans la figure 19.45. La distance de dilatation l vaut 400 mm et l’arbre en acier 
est 10 K plus chaud que le carter, en acier lui aussi. L’arbre se dilate de 48 pm. Les 
deformations des roulements s’ajoutent, done chacun doit se deformer de 24 pm. 
Selon la figure 6.26, la force thermique est de l’ordre de 10 kN. Comme la capacite de 
charge dynamique de base de ces roulements est C = 37,5 kN, on constate que la 
charge thermique est relativement forte et abrege considerablement leur longevite. 

19.7.4 Contraintes thermiques multiaxiales 
Loi de Hooke generalisee 

Un element solide dx, cl v, dz est soumis aux contraintes principals ct x , a y , 
o z . Supposons que la temperature de F element augmente d’une quantite AT, l’allon- 
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gement thermique a AT se superpose aux allongements mecaniques provoques par les 
contraintes. Par consequent, avec le coefficient de Poisson q, Pallongement total s’ecrit 


£ 

£ 

£ 


x 


y 

z 


°x - + cr z | 

+ a AT 

°y - + cr x ) 

j + a AT 

<7 Z - t(<Jx + Oy) 

+ a AT 


C’est la loi de Hooke generalisee. 


(19.112) 


Chauffage local d’une plaque 

Un petit element d’une plaque plane subit l’echauffement AT (fig. 19.57). 
Encastre dans la plaque, il ne peut pas se dilater dans le plan de la plaque; par conse- 
quent, £ x = £ z = 0 . La dilatation thermique est en quelque sorte bloquee par la 
matiere environnante qui comprime lateralement l’element par une contrainte 
°x = °z = ° ■ Si la plaque est mince, on peut imaginer que la dilatation de l’ele- 
ment considere est libre selon l’epaisseur de la plaque. Introduisons ces conditions aux 
limites dans la premiere et dans la troisieme des equations (19.1 12), il vient 


0 = 


-[o - fi(a + 0 )] 


+ a AT 


Cette equation fournit la valeur de la contrainte thermique 


o = 


aE 


1 - q 


AT 


(19.113) 


C’est une contrainte de compression en cas d’echauffement de l’element, ou une trac- 
tion en cas de refroidissement. 



Fig. 19.57 Echauffement d’un element de plaque. 
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Flux de chaleur permanent a travers la paroi d’un cylindre 

Un cylindre contient un fluide chaud, le flux de chaleur vers l’exterieur est 
q (fig. 19.58a). En regime permanent, il existe une distribution logarithmique de la 
temperature dans la paroi. Mais dans le cas d’une paroi mince (el d e < 0,05) , on 
suppose que la temperature varie lineairement (fig. 19.58b). Elle provoque une con- 
trainte thermique dont les valeurs extremes sont 

°T = ± 2YTjS Ti ~ 7 e ) (19 - 114) 




Fig. 19.58 Contrainte thermique dans la paroi d’un cylindre: (a) schema; (b) temperature et contrainte dans 
la paroi. 


On fait les constatations interessantes suivantes: 

• la contrainte thermique est la plus forte a la surface de la paroi ; 

• la contrainte est une traction dans la partie froide et une compression dans la 
partie chaude ; 

• en cas de distribution de temperature lineaire dans la paroi, la plus forte con- 
trainte thermique est egale a la moitie de la contrainte obtenue en bloquant la 
dilatation selon deux directions. 

Le flux de chaleur qui traverse une plaque ou un cylindre mince provoque une 
difference de temperature 


T i ~ T e = 7*7 
k 

Substituons cette valeur dans l’expression (19.1 14) 


O'Y — 


aE e . 

2(1 - u) k q 


(19.115) 


On voit que la contrainte thermique est proportionnelle a Tepaisseur du cylindre 
et au flux de chaleur. Par consequent, il est possible de reduire la contrainte thermique 
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en diminuant le flux de chaleur et l’epaisseur de la paroi. On a avantage a choisir un 
materiau qui se dilate peu et dont la conductibilite thermique est elevee. 

On rencontre le cas interessant des tubes de chaudieres soumis a une pression 
interieure et au feu a l’exterieur. La pression provoque la contrainte (en paroi mince) 


a P = 


d iP 


2e 


(19.116) 

La contrainte de traction resultant de la pression et du flux de chaleur vaut alors 

(19.117) 


d -.p aE e . 

a = + q 

2e 2(1 - n) k 


La contrainte de pression diminue lorsque l’epaisseur de la paroi augmente tandis 
que la contrainte thermique croit. La contrainte totale passe par un minimum pour une 
epaisseur optimale de la paroi (fig. 19.59) qui vaut 


]j aE q 


(19.118) 



Fig. 19.59 Epaisseur optimale de la paroi d’un tube chauffe de 1’exterieur. 


Ce calcul permet de dimensionner les tubes de chaudiere. On choisira l’epaisseur 
un peu plus forte que la valeur optimale pour anticiper l’amincissement ulterieur par la 
corrosion. 

Choc thermique 

On a admis jusqu’ici que le gradient de temperature dans la paroi etait etabli en 
regime permanent. En realite, on atteint cet equilibre seulement en passant par un re- 
gime transitoire. 

Considerons, par exemple, un cylindre dont la paroi se trouve initialement a une 
temperature uniforme 7 0 (fig. 19.60) et supposons qu’a l’instant t = 0 l’interieur soit 
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immediatement porte a une temperature superieure 7] . De la chaleur va se propager a 
travers la paroi et l’echauffer progressivement en l’amenant a son etat de regime per- 
manent. La couche superficielle interne de la paroi s’echauffe done brusquement de la 
quantite AT et provoque une contrainte thermique dont la valeur est donnee par 
(19.113). 



Fig. 19.60 Transitoire de temperature dans une paroi. 


Toute variation brutale de temperature cause de fortes contraintes ; l’ensemble 
du phenomene est appele choc thermique. Des chocs thermiques se produisent, par 
exemple, si un solide froid est brusquement plonge dans un liquide chaud ou expose 
a de la vapeur qui condense sur lui. La repetition des chocs thermiques fatigue le 
materiau et peut le Assurer. Les materiaux fragiles y sont naturellement particuliere- 
ment sensibles; chacun sait qu’un verre epais et froid peut se briser si on le plonge 
brutalement dans de l’eau bouillante. Ce phenomene est a l’origine des tapures de 
trempe. 

En conclusion, il faut eviter les chocs thermiques et conduire les installations 
avec beaucoup de precaution. Le rechauffage et le refroidissement des pieces doivent 
etre lents , particulierement lorsque les parois sont epaisses comme dans les recipients 
a haute pression, les baches de turbines a gaz ou a vapeur. Dans ces cas, on prescrit 
souvent la vitesse maximale admissible des variations de temperature pour ne pas sur- 
charger le materiau. Des considerations de contraintes thermiques ont souvent une 
incidence directe sur l’exploitation des installations. 

19.7.5 Deformations 

Les champs de temperature non uniformes provoquent non seulement des con- 
traintes thermiques dans le corps des pieces mais aussi des deformations macro- 
scopiques. On observe, par exemple, qu’une poutre s’incurve lorsque Lon chauffe un 
de ses bords (fig. 19.61); la poutre est convexe du cote chauffe. 
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chauffage 



Fig. 19.61 Courbure d’une poutre chauffee sur un bord. 


Arbres et paliers 

Dans les paliers en regime de lubrification sec, limite ou mixte, la source de cha- 
leur de frottement se trouve dans la surface de contact des pieces . On rencontre deux 
cas: 

• La direction de la charge est fixe par rapport au coussinet (fig. 19.62a). Toute la 
Peripherie de l’arbre passe devant la source de chaleur, l’arbre chauffe et se di- 
late uniformement. En revanche, le coussinet chauffe localement et se deforme 
comme indique dans la figure. 

• La direction de la charge et la zone de contact tournent par rapport au coussinet 
(fig. 19.62b). Le coussinet chauffe et se dilate uniformement; par contre, la 
generatrice de l’arbre situee dans la source de chaleur chauffe plus que les 
regions non chargees et l’arbre se deforme en banane. 

Ces deformations sont a l’origine de portage irregulier et de surcharges locales. 



Fig. 19.62 Dilatation de paliers: (a) l’arbre tourne par rapport a la charge; (b) la charge toume par rapport 
au coussinet. 


Batis 

Les batis sont exposes a plusieurs sources de chaleur: 

• les sources interieures telles que paliers, engrenages, moteurs; 

• les sources exterieures, habituellement le soleil, le voisinage d’un objet chaud 
ou l’exposition a de Lair chaud. 
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L’echauffement des batis n’est evidemment jamais uniforme, il est le plus grand 
au voisinage immediat des sources de chaleur. II en resulte des deformations prejudi- 
ciables a la precision du positionnement des organes et des contraintes thermiques 
capables de surcharger les pieces et les organes. 

Les mesures a prendre pour diminuer les dilatations thermiques des batis sont 
notamment : 

• mettre les moteurs et les reducteurs a l’exterieur des batis; 

• prevoir des deflecteurs isolants pres des moteurs pour eloigner l’air chaud du 
bati; 

• reduire la conduction de chaleur en montant les source de chaleur sur des sup- 
ports en acier inoxydable dont le coefficient de conduction de chaleur est 4 a 5 
fois plus petit que celui de l’acier; 

• diminuer l’epaisseur des toles qui portent des sources de chaleur (mesure con- 
tradictoire avec la recherche de rigidite elevee) ; 

• refroidir energiquement les sources de chaleur; 

• isoler la machine des sources de chaleur exterieures, abriter du soleil. 

On garnit souvent les batis de machines-outils de beton impregne de polymeres 
pour accroitre l’inertie thermique et favoriser l’homogeneisation de la temperature. On 
a obtenu des resultats favorables en realisant meme la plus grande partie de batis entie- 
rement en beton [19.14, 19.15], 


19.8 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

Les pertes, principalement le frottement, produisent de la chaleur qui echauffe les 
organes de machine. La temperature est limitee par la tenue des materiaux et par la 
lubrification correcte des mecanismes, c’est pourquoi l’echauffement constitue un cri- 
tere de dimensionnement. 

Du point de vue thermique, on accroit la puissance des organes de transmission 
comme suit: 

• choisir des materiaux et des lubrifiants resistants a la chaleur; 

• accroitre la surface de refroidissement, par exemple par des ailettes judicieu- 
sement dimensionnees ; 

• souffler sur les carters ; 

• favoriser la transmission de chaleur interne par des pieces bonnes conductrices 
de la chaleur; 

• ameliorer le rendement des organes de machines ; 

• refroidir l’huile par un circuit auxiliaire externe. 

L’echauffement conditionne la taille des transmissions a engrenage refroidies a 
Lair, particulierement celle des reducteurs a vis sans fin. La construction de reducteurs 
compacts en acier performant est, a forte puissance, incompatible avec un refroi- 
dissement naturel. II est alors necessaire de recourir au refroidissement auxiliaire de 
l’huile ou de n’utiliser que des materiaux non traites donnant des engrenages volu- 
mineux. L’echauffement est aussi critique dans les paliers ou il limite la charge et/ou la 
vitesse de service. 
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En cas de service discontinu ou temporaire, on peut forcer la puissance d'un 
organe au dela de sa puissance nominale tant que sa temperature n’excede pas la 
valeur admissible. 

Le glissement de pieces l’une sur l’autre produit de la chaleur qui diffuse dans les 
deux corps. Le flux de chaleur dans une piece est proportionnel au coefficient de pene- 
tration de la chaleur de son materiau. On admet que les points de contact des deux sur- 
faces ont la meme temperature. 

La propagation de la chaleur dans un solide sur lequel passe une source de cha- 
leur depend du rapport de la vitesse de glissement de la source a la diffusivite ther- 
mique de la chaleur dans le materiau. Dans le domaine de vitesse rencontre dans les 
engrenages, l’echauffement est proportionnel a la racine carree de la vitesse de rota- 
tion. 

Les considerations thermiques sont importantes pour le dimensionnement des 
freins et des embrayages. L’echauffement limite leur frequence d’action. Les em- 
brayages monodisques s’imposent si le degagement de chaleur est important. 

La dilatation thermique modifie la geometrie et donne naissance a des contraintes 
susceptibles de surcharger les pieces. Cet effet est sensible dans le cas des arbres mon- 
tes entre des paliers fixes. On empeche ces surcharges en evitant les montages hypers- 
tatiques. 

Un flux de chaleur traversant une paroi epaisse provoque des contraintes ther- 
miques d’autant plus fortes que la paroi est plus epaisse et que le materiau est moins 
bon conducteur de la chaleur. La limitation des contraintes oblige a ne pas varier la 
temperature trop rapidement. II existe une epaisseur optimale de parois de cylindres 
soumis simultanement a une pression et a un flux de chaleur. 
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ENTRAINEMENT 


20.1 INTRODUCTION 

La figure 20.1 represente le schema de tout entrainement . Le moteur entraine la 
machine a animer par 1’ intermediate d’une transmission mecanique chargee d’adapter 
les caracteristiques du moteur a celles de Torgane considere. II est alimente par des 
appareils de commande qui assurent souvent le reglage de la vitesse et de Teffort en 
remplissant encore des fonctions de protection. Le moteur et sa commande constituent 
un tout qu’on appelle actionneur. II est alimente en energie et re?oit les ordres de pilo- 
tage. L’actionneur et la transmission ferment le groupe d’entrainement. 


energie 

pilotage 



groupe d’ entramement 


Fig. 20.1 Schema d’un entramement. 


On appellera machine V unite mecanique qu’il s’agit d’ animer meme si, dans le 
sens commun, une machine comprend aussi son moteur. 

La machine a entrainer pose un certain nombre d’exigences qui constituent le 
cahier des charges de T entrainement. Sur le plan mecanique, ce sont principalement : 

• la vitesse nominale et le domaine de variation de la vitesse; 

• le couple nominal et la caracteristique du couple d’entrainement en fonction de 
la vitesse; 

• Revolution de la vitesse et du couple d’entrainement au cours du temps; 

• le couple resistant de demarrage; 

• la duree des cycles de fonctionnement et la frequence des demarrages; 

• la duree maximale admissible du demarrage et du freinage; 

• Tinertie; 

• la precision du positionnement et de la vitesse; 

• Tenvironnement : temperature, atmosphere particuliere, humidite, vibrations; 
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• la masse du dispositif d’entralnement acceptable, l’encombrement admissible, 
la disposition geometrique; 

• la source d’energie disponible. 

L’ etude d’un entrainement a pour buts de: 

• choisir le genre de moteur selon la source d’energie; 

• definir la puissance et la vitesse nominale du moteur (dimensionnement); 

• choisir le type de transmission et definir ses caracteristiques principales. 


Jusqu’a quelques centaines de kilowatts, on achete les moteurs et les organes de 
transmission dans le commerce sur la base de catalogues . 

Ce chapitre a pour but de preparer le cahier des charges de ce materiel, il est 
structure comme suit: 

• Section 20.2 Presentation des methodes de calcul de la puissance d’entrai- 

nement d’une machine. 

• Section 20.3 Choix du genre de moteur selon la source d’energie dispo- 

nible. Caracteristiques mecaniques de divers moteurs, defini- 
tions de la puissance nominale et de la puissance disponible 
en surcharge; l’accent est mis sur les moteurs electriques. 

• Section 20 .4 Calcul de la puissance nominale requise. Dimensionnement 

de volants pour regulariser la puissance du moteur. 

• Section 20.5 Choix de la vitesse des moteurs et du rapport de transmission. 

Presentation des techniques de variation de la vitesse d’entrai- 
nement . 

• Section 20.6 Etude du positionnement d’un objet, choix du moteur et son 

adaptation au mecanisme. 

• Section 20.7 Analyse succincte de l’entramement de vehicules; determina- 

tion des rapports de transmission. 

• Section 20.8 Conclusions principales. 


Le reglage et la commande des moteurs sortent du cadre de cet ouvrage. 


20.2 PUISSANCE D’ENTRAINEMENT 

20.2.1 Puissance instantanee 

Le choix d’un moteur exige de connaitre la puissance d’entrainement P e requise. 
La puissance utile P a necessaire au travail de la machine est generalement connue. 



Fig. 20.2 Modele energetique d’une machine. 
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La puissance d’entrainement peut se calculer selon quatre methodes: 

• Calculer la perte P p ; de chaque organe (§ 10.5.2), puis sommer les pertes pour 
obtenir la perte totale. Le cas echeant, tenir compte de la puissance stockee P s . 
La puissance d’entrainement instantanee resulte du bilan de puissance 
(fig. 20.2) et (§ 10.5.3): 

n 

P e = Pu + Ps + ^Ppi (20.1) 

1 

On ne calcule habituellement que les plus grosses pertes et on evalue les 
petites. Mais ces calculs sont imprecis, a cause des nombreuses hypotheses a 
faire et de la forte dispersion de la valeur des coefficients de frottement inter- 
venant dans les calculs. 

• Calculer la puissance d’entralnement sur la base du rendement i) de la 
transmission : 



Le rendement est souvent donne par les fabricants. 

• Determiner la puissance d’entrainement par comparaison avec la puissance 
mesuree dans la pratique de machines semblables. 

• Calculer la puissance a partir du couple d’entrainement et de la vitesse: 

P e = M e a) e (20.3) 

Le couple d’entrainement permanent instantane M e en regime de vitesse quasi 
stationnaire se calcule par la formule (14.44). On ne tient pas compte des varia- 
tions de couples vibratoires, beaucoup trop rapides pour affecter la marche 
d’un moteur. 


Dans certains cas, la puissance utile est nulle, par exemple dans les machines a 
emballer ou dans les machines d’imprimerie. La puissance d’entrainement ne sert qu’a 
compenser les pertes 

n 

p e = 2 p P i (2o - 4) 

i 

et un calcul par le rendement est impossible. 

La connaissance du couple et de la puissance instantanee est utile pour 

• dimensionner les organes sur la base de leur resistance mecanique; 

• apprecier l’ampleur des irregularites de marche et decider d’eventuelles 
mesures de regulation. 

Lorsque la vitesse varie tres faiblement, on fait intervenir dans (20.3) le couple 
moyen d’entrainement calcule par (14.49) sur un cycle de mouvement. 
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Remarque 

II faut toujours determiner l’effort ou la puissance d’entrainement en partant de 
l’element recepteur, au bout de la chaine cinematique, puis en remontant le chemi- 
nement de l’energie jusqu’a l’organe d’entree auquel est accouple le moteur. 

20.2.2 Puissance moyenne 

La puissance moyenne pendant une periode de fonctionnement T est: 

T T 

P e = 1 fM e co e dt= ij> e dr (20.5) 

o o 

tandis que la puissance maximale requise vaut 

max = ( M e"e) max ( 20 - 6 ) 

On definit \cfacteur de surcharge d’entrainement: 


p 

1 e max 



(20.7) 


On evite les variations de puissances excessives en regularisant la marche et en 
prevoyant des dispositifs d’equilibrage de puissance (§ 14.6.2). 

La puissance d’entrainement de certaines machines a travail cyclique repetitif 
varie fortement. La duree d’un cycle est de l’ordre de 0,1 a 0,5 seconde, par exemple, 
pour les presses a emboutir automatiques, les machines de cartonnage ou les machines 
a tisser. C’est moins de 1% de la constante de temps thermique des moteurs ou des 
organes de transmission de ces machines. Par consequent, les fluctuations de puis- 
sance n’affectent pratiquement pas la temperature de regime permanent de ces orga- 
nes. Dans ce cas, le dimensionnement thermique s’effectue uniquement sur la base de 
la puissance moyenne calculee sur un cycle de machine. 

La puissance moyenne stockee dans des ressorts et sous forme d’energie cine- 
tique est le plus souvent nulle au cours d’un cycle de fonctionnement. 

On ne peut ignorer les paliers de puissances qui durent assez longtemps pour 
influence!' significativement l’echauffement. Un calcul plus precis s’impose. 


20.3 MOTEURS 

20.3.1 Sources d’energie 

Le choix du type de moteur depend de la source d’energie disponible et des con- 
ditions de service. 

Electricite 

C’est la source d’energie universelle des qu’une machine peut se raccorder a un 
reseau. Les moteurs electriques sont bon marche a cause de leur simplicity et parce 
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qu’ils sont fabriques en grandes series. Ils sont propres, silencieux et fiables. Leur 
commande est relativement simple, leur vitesse est facilement reglable. 

La densite de puissance et le couple des moteurs electriques sont petits. Pour 
exercer de gros efforts, on est oblige de les associer a des reducteurs de vitesse encom- 
brants. L’ execution de translations exige des mecanismes de transformation de mou- 
vement appropries, sauf pour de petits moteurs lineaires. Les moteurs electriques sont 
dangereux en atmosphere explosive. 

Hydraulique 

Les moteurs hydrauliques offrent des couples tres eleves sans reducteur et les 
verins fournissent de grandes forces. Leur puissance massique est beaucoup plus 
grande que celle des moteurs electriques. Leur petite inertie se traduit par de bonnes 
performances dynamiques. La faible compressibilite des liquides permet de realiser 
des commandes relativement rigides, sans frein d’arret. Le reglage de vitesse est aise. 

En revanche, les moteurs et verins hydrauliques exigent des tuyaux de liaison 
encombrants. Le cout des moteurs et du materiel de commande est eleve. En cas de 
fuite, l’huile est polluante et peut s’enflammer; mais les installations hydrauliques ne 
risquent pas de declencher des explosions en atmosphere explosive. Les pompes et 
moteurs hydrauliques degagent considerablement de chaleur, exigeant parfois des 
refroidisseurs particuliers; ils sont bruyants. 

Pneumatique 

La pneumatique est bon marche et simple d’emploi. Les fuites de fluide sont 
inoffensives. Les mouvements sont rapides du fait de la faible masse des pieces en 
mouvement. 

La grande compressibilite de Lair empeche la construction de commandes rigides 
et precises, a moins de combinaisons oleo-pneumatiques . La pneumatique est 
bruyante, surtout les moteurs rotatifs. 

Carburants 

Les moteurs a essence et les moteurs diesels s’emploient lorsqu’on ne dispose 
pas d’electricite et a bord d’engins mobiles. Mais la commande mecanique des recep- 
teurs exige des chaines cinematiques compliquees. C’est pourquoi ces moteurs 
entrainent souvent des pompes qui alimentent un reseau hydraulique. On rencontre 
aussi des transmissions electriques. 

Les moteurs a pistons ne donnent leur pleine puissance qu’a vitesse elevee. Ils 
sont bruyants et polluants, chauffent considerablement et sont source de fortes trepi- 
dations. Ils exigent beaucoup d’entretien, leur longevite est relativement courte. 

20.3.2 Puissance nominale 

La puissance nominale d’un moteur est la puissance qu’il peut fournir en regime 
continu, dans les conditions normales d’emploi, sans subir aucun dommage. Elle est 
indiquee sur la plaquette signaletique. 

A la puissance nominale correspondent le couple nominal M N et la vitesse 
nominale co N tels que 


P N = M n cu n 


(20.8) 
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Le regime continu est caracterise par une puissance constante delivree assez 
longtemps pour que la temperature de toutes les pieces du moteur atteignent leur 
valeur de regime permanent sans depasser les temperatures admissibles (fig. 20.3). 



Fig. 203 Regime continu a la puissance nominale. 


La puissance nominale correspond a des conditions de fonctionnement definies 
dans les normes. Pour les moteurs electriques, ce sont: 

• temperature de Pair ambiant: 40°C 

• altitude: 1000 m 

• tension d’ alimentation : tension nominale ± 5% 

La puissance que peut effectivement fournir un moteur en regime continu est 
etroitement liee a ses possibility de refroidissement. La puissance limite diminue lors- 
que la temperature ambiante est superieure a 40° C, ce qui s’exprime par 1 efacteur de 
correction de temperature kj (fig. 20.4); 1 e fact eur de correction d’altitude k ^ 
(fig. 20.5) traduit le fait que la diminution de la densite de Pair avec Paltitude reduit 
son pouvoir de refroidissement. On ne tient pas compte de ce dernier facteur lorsque le 
moteur est installe en plein air, car la diminution de la temperature en altitude com- 
pense l’effet de la baisse de pression. 

La puissance nominale corrigee vaut 

Ph = kjk h P N (20.9) 

20.3.3 Caracteristiques de couple et de puissance 

On a vu (§ 14.4.4) Pimportance de la caracteristique de couple pour determiner 
le point de fonctionnement permanent d’une machine et pour calculer la duree de son 
demarrage (§ 14.5.1). Sa caracteristique de puissance en fonction de la vitesse est 
aussi importante pour adapter correctement un moteur a la machine qu’il entraine. On 
classe ci-apres les moteurs selon Pallure typique de leurs caracteristiques afin d’aider 
le lecteur a choisir celui qui convient le mieux. En revanche, P etude detaillee des 
moteurs sort du cadre de cet ouvrage. 
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Temperature du refrigerant 
Fig. 20.4 Facteur de correction de temperature. 



Altitude d’ installation 


Fig. 20.5 Facteur de correction d’ altitude. 


Puissance constante 

Les moteurs series, a courant continu ou alternatif monophase, offrent une puis- 
sance a peu pres constante dans le domaine utile de fonctionnement (fig. 20.6); leur 
caracteristique de couple presente une allure hyperbolique . Le couple a basse vitesse 
est limite par le courant admissible. A charge nulle ou petite, le moteur a tendance a 
s’emballer jusqu’a des vitesses tres dangereuses; il faut proteger ces moteurs contre 
les survitesses. Le couple de demarrage atteint jusqu’a 2,5 M N , soit un peu plus que 
pour les moteurs shunts. 

Ces caracteristiques sont interessantes pour les engins de levage et pour les 
locomotives, car 1’ autoadaptation de la vitesse a la charge permet d’exploiter au mieux 
toute la puissance disponible. Le mouvement est rapide a faible charge, lent a forte charge. 

Un moteur serie ne se prete pas au freinage par recuperation, mais on obtient un 
couple de freinage energique en court-circuitant ses homes. L’energie dissipee 
echauffe le moteur. 
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Fig. 20.6 Caracteristiques d'un moteur serie. 


Couple constant 

Les machines a pistons ont un couple moteur proportionnel a la difference de 
pression exercee sur les faces des pistons. Leur caracteristique de couple est relati- 
vement plate (fig. 20.7a) et presente un maximum M max , le couple diminue vers les 
vitesses elevees du fait des pertes de charge dans les canalisations et dans les organes 
de distribution. La puissance passe par un maximum P max pour une vitesse un peu 
inferieure a la vitesse maximale. 




Fig. 20.7 Caracteristiques de moteurs a piston: (a) machine a vapeur; (b) moteur hydraulique. 


La caracteristique de couple d’un moteur hydraulique (fig. 20.7b) est limitee par 
le debit maximal que peut fournir l’alimentation d’huile (branche 3). Le couple maxi- 
mal est proportionnel a la pression d’huile. La puissance maximale, avec l’hyperbole 
de couple (2), est limitee par le frottement des couples cinematiques . 

Les moteurs a allumage commande ou a combustion interne presentent des 
caracteristiques analogues, mais ils fonctionnent mal au-dessous d’une certaine 
vitesse minimale co mm (fig. 20.8). Ils sont inexploitables a basse vitesse. La vitesse 
maximale <u max est limitee par la resistance mecanique des organes et par l’affolement 
de la distribution. 
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Fig. 20.8 Caracteristiques a plein gaz d’un moteur a piston. 


Caracteristiques de couple lineaire 

De nombreux moteurs presentent une caracteristique de couple lineaire decrois- 
sante ou pouvant etre assimilee a une droite (fig. 20.9). C'est le cas des: 

• moteurs a courant continu a aimants permanents; 

• moteurs a courant continu a excitation separee; 

• moteurs shunts a courant continu; 

• turbines a vapeur et turbines hydrauliques; 

• turbines a gaz dont le compresseur est entraine par une turbine separee. 



2 

Fig. 20.9 Caracteristique de couple lineaire et puissance. 


La position de la droite dans le plan effort-vitesse est definie par le couple de 
demarrage M d et par la vitesse de marche a vide co v . Le couple moteur en fonction de 
la vitesse s’exprime par 

0) ) 

"vJ 



( 20 . 10 ) 
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et la puissance fournie par 

p = Mw = M d | 1 - 

C’est une parabole dont le sommet, la puissance maximale, se trouve a la moitie de la 
vitesse de marche a vide. On demontre que 

^max = \m a CO, (20.12) 

Supposons qu’un moteur fournisse la puissance P, sa vitesse de fonctionnement 
s’obtient en resolvant (20.11) ou on a prealablement introduit M d tire de (20.12). On 
trouve 


co 


fflv 


( 20 . 11 ) 


10 12 = 



(20.13) 


Le signe + correspond a la solution superieure a co v / 2 et le signe - concerne la 
branche inferieure de la parabole. 

En introduisant (20.13) dans l’expression (20.10) du couple, on obtient le couple 
aux points de fonctionnement Nj et N 2 (fig. 20.9), soit 


M P = + ll —) (20.14) 

2 1 i P ma xj 

Les petits moteurs electriques, jusqu’a quelques centaines de watts, sont exploi- 
tables entre co v /2 et co v . Le domaine de vitesse inferieure n’est utilise qu’au demar- 
rage a cause du fort courant consomme. 

Les gros moteurs shunt ne peuvent fonctionner en regime permanent qu’au voisi- 
nage de la vitesse superieure (0,95 co v ) pour des raisons de limitation de courant. 
C’est pourquoi la vitesse diminue seulement de quelques pourcents lorsque le couple 
croit jusqu’a sa valeur nominale. Le couple de demarrage est limite par le courant, il 
atteint environ 2 M N . Le reglage de vitesse est precis. 

Les turbines hydrauliques, a vapeur ou a gaz, fonctionnent en regime permanent 
au voisinage de oi v / 2 ou leur rendement est le meilleur. En cas de decharge, ces 
machines s’emballent et leur vitesse peut doubler; c’est souvent inacceptable du point 
de vue de leur resistance aux forces centrifuges. 11 convient done imperativement de 
les proteger par des regulateurs automatiques de survitesse. 

Vitesse constante 

Les moteurs triphases synchrones ont une vitesse constante donnee par 

/ / 

« s = 60 — ou co s = 2n — 

P P 


(20.15) 
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avec: 

/ frequence du reseau 

p nombre de paires de poles du circuit magnetique 

La vitesse reste constante, quel que soit le couple resistant, jusqu’a une valeur 
maximale ou le moteur decroche du champ tournant et s’arrete (fig. 20.10). 11 existe de 
petits moteurs monophases synchrones pour l’horlogerie et la microtechnique. 


M 




- decrochage 


Fig. 20.10 Caracteristique de couple d’un moteur synchrone. 


Un moteur electrique ne peut pas avoir moins de deux poles (moteur bipolaire), il 
tourne a la vitesse de 3000 t/min en Europe ou la frequence des reseaux est 50 Hz, a 
3600 t/min avec les reseaux a 60 Hz aux USA et au Canada. On obtient des vitesses 
plus basses avec des moteurs multipolaires, p. ex. 1000 t/min avec 6 poles et 50 Hz. 

Moteurs triphases asynchrones 

C’est le type de moteur le plus repandu. Le reseau alimente les bobinages stato- 
riques, ceux du rotor sont en court-circuit ou relies a des resistances de demarrage. 

La caracteristique de couple presente une branche descendante fortement inclinee 
(fig. 20.11). La vitesse de marche a vide est egale a la vitesse synchrone co s , mais la 
vitesse diminue progressivement lorsque le couple fourni par le moteur augmente. Si 
m est la vitesse effective, on appelle glissement la fraction 


8 



(20.16) 



Fig. 20.11 Caracteristique d’un moteur asynchrone. 
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La vitesse de regime d’un moteur asynchrone est alors 


n 


60 — (1 - g) 

P 


ou 


CO 


2jt — (1 - g ) 

p 


(20.17) 


Le glissement nominal est habituellement de l’ordre de 3%. La tabelle ci-dessous 
donne les vitesses courantes des moteurs industriels fonctionnant avec un reseau de 50 
Hz; la vitesse nominale indiquee est approximative: 


nombre de poles : 
vitesse synchrone : 
vitesse nominale : 


2 

3000 

2900 


4 

1500 

1450 


6 

1000 

960 


8 

750 

725 


t/min 

t/min 



Fig. 20.12 Caracteristiques de couple de moteurs asynchrones. 


On modifie 1’ allure de la caracteristique du couple en agissant sur la forme des 
poles du rotor (fig. 20.12). La caracteristique (1) est favorable a un demarrage rapide, 
ou pour demarrer une machine a couple d’entrainement constant. La caracteristique 
(2) evite les a-coups trap violents avec une machine dont le couple de demarrage est 
tres petit (pompes, ventilateurs) . 

Le couple de demarrage et le couple maximal des moteurs asynchrones sont en 
rapport avec leur couple nominal. On rencontre habituellement les valeurs suivantes: 

• couple de demarrage : A7 d = 1,6 ... 2,5M N 

• couple maximal : M max = 2 ... 3 M N 

Le demarrage des moteurs asynchrones occasionne un fort appel de courant. Au-dela 
de quelques kW, les fournisseurs d’electricite interdisent le demarrage direct. On peut: 

• Demarrer avec les bobines statoriques branchees en etoile puis, lorsque la 
vitesse est assez elevee, commuter en triangle (demarrage etoile-triangle). 

• Inserer des resistances dans le bobinage rotorique et reduire les resistances 
lorsque la vitesse augmente. Les resistances peuvent tourner avec le rotor et 
sont court-circuitees par un demarreur centrifuge; pour des gros moteurs, les 
resistances sont a l’exterieur et reliees au rotor par des bagues tournantes et des 
balais (moteurs a bagues). 

• Limiter le courant d’ alimentation par une electronique de commande qui 
accroit progressivement la tension avec l’augmentation de vitesse. Ces appa- 
reils permettent de programmer 1’ acceleration et la duree du demarrage. 
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En considerant la formule (20.17), il existe deux moyens de regler la vitesse d’un 
moteur asynchrone : 

• Arranger le bobinage de maniere a ce qu’on puisse commuter le nombre de 
poles magnetiques par des branchements appropries. La figure 20.13 montre 
les caracteristiques d’un moteur a 2 et 4 paires de poles. Le changement de 
vitesse se fait naturellement par bond, cette methode est souvent utilisee avec 
des pompes et des ventilateurs. La puissance nominale a chaque vitesse est 
donnee dans les catalogues. 

• Alimenter le moteur a frequence variable et adapter en meme temps la tension 
d’ alimentation afin de maintenir le courant a sa valeur nominale. Cette 
methode de reglage s’applique dans toute la gamme de puissance. Elle permet 
de remplacer les moteurs a courant continu, relativement delicats a cause de 
leur collecteur, par des moteurs triphases beaucoup plus robustes. 



Fig. 20.13 Caracteristiques de couple et de courant d’un moteur a commutation de poles. 


Tout comme le moteur synchrone, le moteur asynchrone renvoie de Tenergie au 
reseau si la machine exerce un couple moteur sur son bout-d’arbre et l’entralne plus 
vite que la vitesse de marche a vide (fig. 20.14). Le couple nominal de freinage est 
egal au couple nominal en regime moteur. 

Decouple du reseau et entraine par son arbre, un moteur asynchrone tourne 
librement. 11 se transforme en frein en injectant entre deux phases un courant continu 
impose par un redresseur commande. La figure 20.15 montre la caracteristique 
motrice (1) et la caracteristique du couple de freinage (2). L’energie de freinage est 
dissipee dans le bobinage du moteur. Tout comme pour le demarrage, la duree et la fre- 
quence des freinages sont limites par des considerations thermiques. 
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M moteur 



M moteur 


0 


6 - 


recuperation 


co 


0 



w, 


CO 


M< 0 


freinage 


Fig. 20.14 Freinage par recuperation. 


Fig. 20.15 Caracteristiques motrices et de frei- 
nage d’un moteur asynchrone. 


20.3.4 Dynamique du couple moteur 
Equation differentielle 

Un moteur fonctionne en regime permanent au point de fonctionnement N 0 sur la 
caracteristique couple-vitesse (fig. 20.16). Le couple moteur y est en equilibre avec le 
couple d’entrainement, M m0 = M e0 = M 0 . Supposons maintenant que le couple 
d’entrainement necessaire passe a une valeur M el . Le couple moteur ne va s’ adapter a la 
nouvelle charge que dans la mesure oil le point de fonctionnement vient en Nj ; mais il 
faut pour cela que le groupe ralentisse et passe de sa vitesse initiale coq & la nouvelle 
vitesse de regime permanent co l . Le ralentissement n’est pas instantane, la vitesse obeit a 
la dynamique mecanique du groupe decrite par l’equation differentielle 


ou J m + J e est le moment d’inertie de tout le groupe reduit a l’arbre du moteur. Cette 
equation differentielle est valable seulement lorsque l’inertie du groupe et l’energie 
potentielle du mecanisme sont constantes. Linearisons la caracteristique du moteur et 
exprimons le couple moteur par 


( 'An 'A ' ) ( ’ 1 M e 


(14.75) 



o 


CO] 0)q 


Fig. 20.16 Glissement du point de fonctionnement. 


ENTRAINEMENT 


81 


M m M 0 + k w ^CD COg ) 

avec la rigidite de la caracteristique du moteur 
d M m 




dco 


(20.18) 


qui est une grandeur negative. Introduisons M m dans L equation de la dynamique; on 
obtient 1’ equation differentielle suivante: 


Tm OJ OJ — (Oq + 


M e - Mg 
k w 


avec la constante de temps electromecanique du groupe 


(20.19) 


t m = 


• ^ n. i A- 

K, 


( 20 . 20 ) 


Introduisons w tire de l’expression du couple moteur dans l’equation de la 
dynamique pour obtenir l’equation differentielle du couple moteur: 


r u M m + M m = M e (20.21) 

Saut indiciel du couple 

Le couple d'entramement passe brusquement de la valeur Mg a la valeur M e . La 
figure 20.17 montre les reponses de vitesse et de couple: 

a) = Wg - (co 0 _ ®i)(l - e _t / XM j (20.22) 

M m = Mg + (M e - M 0 )(l - e _t / T M j (20.23) 

Le nouvel etat d’equilibre est pratiquement atteint apres trois constantes de temps. 



Fig. 20.17 Reponses a un saut de couple. 
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Reponse harmonique 

Le couple d'en triune me lit subit une perturbation harmonique 


M p = M p cos Qt 


(20.24) 


La theorie de la reponse harmonique d'un systeme du premier ordre donne 
l’amplitude de la variation du couple moteur: 


Avec des moteurs triphases industriels et des machines courantes, la constante de 
temps electromecanique est de l’ordre de 0,006 a 0,03 seconde. Par exemple, avec une 
perturbation a 100 Hz, on a 

Mm = (0,053 ... 0,26) Mp 

Conclusions 

Cette evaluation permet de tirer les conclusions suivantes : 

• les perturbations vibratoires affectent assez peu le couple fourth par le moteur, 
on peut les negliger pour calculer son echauffement et sa vitesse; 

• le diagramme de charge d’un moteur se determine uniquement sur la base du 
couple cinetostatique calcule avec un modele indeformable du groupe. 

Les moteurs synchrones constituent une exception, car leur rigidite de couple est 
infinie, par consequent leur constante de temps electromecanique est nulle. Ne variant 
pas de vitesse, leur couple moteur est toujours egal au couple d’entrainement. 

20.3.5 Regimes variables des moteurs electriques 

La charge varie souvent constamment au cours du temps avec une evolution cor- 
respondante de la temperature du moteur. Sous reserve de ne pas depasser le courant 
maximal autorise, le fonctionnement est limite seulement par l’echauffement et non 
par la puissance delivree. Par exemple, la figure 20.18 montre le diagramme de charge 
d’un moteur dont les puissances /) et 1% sont certes superieures a la puissance nomi- 
nate, mais pendant des temps assez courts pour que la temperature du bobinage ne 
depasse pas la temperature admissible. En respectant certaines conditions, un moteur 
electrique peut fonctionner en surcharge sans dommage pour lui. 

La temperature en regime variable evolue selon une suite d’exponentielles 
(§ 19.4.1). II faut prendre garde au fait que la constante de temps au refroidissement 
des moteurs autoventiles est plus grande a 1’ arret qu’en marche. Ces constantes de 
temps sont egales en cas de ventilation auxiliaire permanente. 

Considerons un moteur fournissant une puissance mecanique P superieure a sa 
puissance nominate ^N . On definit le facteur de surcharge mecanique du moteur: 


1 


M 



(20.25) 
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Fig. 20.18 Evolution de la puissance et de la temperature d'un moteur en regime quelconque. 


Les normes prevoient huit types de regimes de charge designes par SI a S8. Les 
catalogues indiquent la puissance que donnent les moteurs dans les divers regimes de 
fonctionnement normalises. Examinons le cas de quelques regimes frequents. 

Service continu (SI) 

En regime continu, d’une duree superieure a cinq constantes de temps thermique, 
les bobinages d’un moteur electrique atteignent leur temperature admissible (fig. 
20.3). Dans les conditions ambiantes definies par les normes (§ 20.3.2), le moteur peut 
delivrer indefiniment sa puissance nominale. Le facteur de surcharge mecanique vaut 
constamment = 1 . 

Service intermittent regulier (S3) 

Supposons qu’un moteur fonctionne cycliquement durant t\ et soit declenche 
pendant f 2 (fig- 20.19). On appelle taux d’ utilisation on facteur de charge le rapport 
de la periode de marche a la duree totale du cycle : 

ED = — fl — (20.27) 

h + h 

Le symbole ED vient de l’allemand Einschaltdauer. On admet normalement dans 
les catalogues que la duree d’un cycle est 5 ou 10 minutes. 

Les pertes d’un moteur electrique sont essentiellement constitutes par l’effet 
Joule dans les bobinages. Soit, pour un courant I traversant une resistance R : 

P p = RI 2 

En admettant que le courant soit proportionnel au couple, on peut ecrire: 
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P p = aM 2 

ou a est une constante du moteur. La quantite de chaleur degagee durant la periode de 
marche q vaut 

g p = aM 2 q 

Ce calcul suppose un demarrage assez bref pour qu’on puisse negliger l'effet de la 
surintensite de courant au demarrage. 

Si le moteur fonctionnait durant q + a sa puissance nominale, sa perte serait 
g pN = aM^[t x + 1 2 ) 



Fig. 20.19 Regime intermittent regulier (S3): (a) puissance; (b) temperature. 


En supposant encore que la duree du cycle soit courte par rapport a la constante 
de temps thermique du moteur, on peut admettre que l’echauffement est le meme dans 
les deux cas de charge si les quantites de chaleur degagees sont egales. 11 en resulte le 
rapport des couples a echauffement egal : 


M 


1 

Ted 

et le facteur de surcharge mecanique : 


l h + h 
h 


(20.28) 


Pm 


P 

% 


M co 
Mn 


A 


1 CD 

[ED 


W N 


(20.29) 


Les catalogues indiquent la puissance des moteurs electriques en fonction de leur 
taux d’utilisation. 


ENTRAINEMENT 


85 


Service intermittent quelconque 

Lorsque la puissance d’un moteur varie fortement, comme par exemple a la figure 
20.18, on definit un couple equivalent M eq qui provoquerait les memes pertes en 
regime continu que les couples reels variables. Soit 


^eq 


i My 1 1 + M ^ 1 2 + ... + t n 
\ ty + + . . . 4- + f |. 


(20.30) 


ou f r est la duree totale du repos dans le cycle considere. On a le taux de service cor- 
respondant 


ED 


t-^ + ^2 • • • "I - 

1 1 "I" • • • 


(20.31) 


Le moyen le plus precis pour determiner la puissance maximale que peut fournir 
le moteur dans ces conditions de service consiste a chercher la puissance I\ du moteur 
pour la valeur ED X du catalogue la plus proche du taux d’utilisation ED donne. Sur 
la base de (20.29), en supposant que la vitesse varie peu, on a 


^ED 



ED x 

ED 


et le facteur de surcharge vaut alors 


Pm = 


f ED 

Pn 


/J X | ED X 

p N y ED 


(20.32) 


(20.33) 


Le couple d’entrainement et par consequent aussi la puissance d’entrainement ins- 
tantanee subissent souvent de fortes variations qui se succedent rapidement. Mais elles 
ne jouent aucun role si le moteur n’a pas le temps de modifier sa vitesse. On ne prendra 
en compte que la puissance moyenne d’entrainement calculee dans un intervalle de 
temps de l’ordre du dixieme de la constante de temps thermique du moteur. 


Exemple numerique 

Un catalogue indique pour un certain moteur asynchrone a bagues : 60 kW pour 
ED = 25%, 50 kW pour ED = 40% et 42 kW pour ED compris entre 60% et le 
regime permanent, la duree d’un cycle etant de 10 minutes. En supposant que la 
vitesse reste a peu pres constante, on verifie que ces valeurs satisfont approximative- 
ment la relation (20.29). 

Supposons que le taux d’utilisation effectif soit 32%. Le taux d’utilisation le plus 
proche du catalogue est ED X = 25%. La formule (20.32) donne la puissance admissi- 
ble au taux d’utilisation prevu 


P}2 


= p 25 


[ 0,25 
V 0,32 


= 53 kW 
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Le facteur de surcharge mecanique vaut finalement 
53 

Pm - 42 = U6 

Regime temporaire (S2) 

Le regime temporaire est caracterise par une marche a une puissance superieure a 
la puissance nominale, d’une duree telle que la temperature admissible n’est pas de- 
passee, puis suivie d’une periode de repos assez longue pour que le moteur se refroi- 
disse au moins jusqu’a 2 K au-dessus de la temperature ambiante (fig. 20.20). Le regime 
temporaire se rencontre dans le cas d’un moteur qui commande la porte d’un garage, 
une vanne telecommandee ou toute autre manoeuvre occasionnelle breve. Cherchons la 
relation entre la puissance fournie par un moteur et sa duree de marche admissible. 



(b) temperature. 


L’echauffement permanent en surcharge est plus eleve qu’au regime nominal 
(fig. 20.21). Puisque la puissance dissipee en chaleur est proportionnelle au carre du 
couple, le facteur de surcharge thermique defini par la formule (19.77) vaut 


Pq = 



M 2 


Exprimons le facteur de surcharge mecanique puis introduisons le rapport des 
couples tire de Lequation ci-dessus: 


Pm = 


P 

/ J N 


co M 
co N M 



On obtient la relation entre le facteur de surcharge mecanique et la duree de mar- 
che admissible en introduisant Lexpression (19.78) du facteur de surcharge thermique 
en regime temporaire dans Lexpression precedente. II vient 
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Pm = 


a> 1 

W N y i - e _tadm ^ T 


(20.34) 


Cette equation permet de calculer le temps de marche autorise pour une surcharge 
donnee . 


Moteurs sous-alimentes 

La vitesse des moteurs synchrones et asynchrones est dictee par la frequence du 
reseau. En diminuant la tension d’alimentation, la vitesse reste inchangee ainsi que la 
puissance mecanique fournie; en revanche, le courant augmente pour maintenir la 
puissance. Par consequent, les pertes Joule croissent et le moteur chauffe. Ces types de 
moteur peuvent, apparemment paradoxalement, bruler si leur tension d’alimentation 
est insuffisante. 


20.4 DIMENSIONNEMENT DES MOTEURS 

20.4.1 Puissance nominale 
Demarche 

Selon les cas, un moteur doit etre en mesure: 

• de fournir la puissance d’entrainement pendant un temps determine; 

• d’effectuer un mouvement durant un temps donne; 

• de demarrer la machine dans un delai convenable; 

• d’effectuer plusieurs demarrages successifs avec des intervalles de temps don- 
nes. 

Choisir un moteur est un travail iteratif qui se fait a l’aide des catalogues selon la 
demarche suivante : 

• choisir un moteur dont la puissance nominale est telle qu’il puisse toujours 
fournir la puissance d’entrainement requise sans echauffement anormal; 

• verifier que le moteur satisfait les conditions de demarrage; si tel n’est pas le 
cas, choisir un moteur donnant un couple suffisant pour demarrer la machine 
dans le temps prescrit; 

• verifier que le moteur peut demarrer avec la frequence requise sans chauffer 
anormalement . 

Critere de la puissance d’entrainement 

La machine exige la puissance d’entralnement nominale P eN . L' analyse de son 
travail au cours du temps permet de determiner le facteur de surcharge mecanique p M 
acceptable du moteur (§ 20.3.5). II est souvent connu empiriquement, comme dans les 
engins de levage par exemple. En tenant compte des facteurs de correction de tempe- 
rature kj et d’altitude k h (§ 20.3.2), un moteur peut fournir la puissance d’entralne- 
ment dans les conditions de service requises lorsque 

Pm -fke a -PeN 

d’ou la puissance nominale du moteur necessaire pour entralner la machine: 
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(20.35) 


avec: 

puissance d’entrainement nominale de la machine 
Pm facteur de surcharge mecanique 

kj facteur de correction de temperature ambiante (fig. 20.4) 
k h facteur de correction d’altitude (fig. 20.5) 

Critere de la duree du mouvement 

Dans certains cas, l’organe recepteur doit effectuer un deplacement q dans un 
intervalle de temps T present. Le mouvement exige un effort d’entrainement Q qu’on 
suppose constant pendant le demarrage et le ralentissement. 

La figure 20.22 represente le deplacement en fonction du temps. Avec des acce- 
lerations uniformes, on a 



Cette equation fournit la vitesse de regime permanent necessaire: 


<1 o = 



(20.36) 


Si t a = r d , on a 



(20.37) 


o 



T 


‘a 


Fig. 20.22 Espace parcouru. 


L’effort exerce peut varier au cours du deplacement, mais cela a peu d’inci- 
dence sur la vitesse de moteurs asynchrones et meme aucune avec des moteurs 


ENTRAINEMENT 


89 


synchrones ou avec des actionneurs a vitesse constante. La puissance maximale au 
recepteur vaut 

^rnax = Gmax 90 (20.38) 

Compte tenu du rendement r] de la transmission, la puissance nominale d’entrai- 
nement necessaire est 


^eN = “ Gmax 9 0 = — -zr~ (20-39) 

n n t - t d 

La duree du demarrage et du freinage est souvent negligeable par rapport a la 
duree totale du mouvement, alors 

^eN - (20.40) 

T] T 

Cette puissance s’introduit dans (20.35) pour trouver la puissance nominale du 
moteur. 

On verra plus loin le cas des actionneurs de positionnement (§ 20.6.4). 

Critere de la duree du demarrage 

On exige souvent que la duree du demarrage n’excede pas une duree maximale 
t d max resultant de considerations pratiques . Par exemple : 

• un mouvement doit s’effectuer dans un temps donne; 

• un ascenseur doit atteindre sa vitesse de regime permanent sur une distance 
n’excedant pas une demi-hauteur d’etage; 

• une rame de metro doit atteindre sa vitesse de circulation sur une distance 
limitee; 

• une voiture doit passer de 0 a 100 km/h en moins de t secondes. 



Fig. 20.23 Schema d’un entrainement. 


En reprenant l’expression (14.87) du temps de demarrage ou on introduit encore 
(14.85), apres amplification par to N on a 

'd = (^m +-/e)^Gd = ^drnax (20-41) 

L’inequation fournit la puissance nominale du moteur necessaire pour satisfaire 
les conditions de demarrage : 
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^Nd a J m + ^ d 


^d max 


(20.42) 


avec: 

J m moment d’inertie du moteur 

J e moment d’inertie de la machine reduit a l’arbre du moteur 
f d max dttree maximale admissible du demarrage 
vitesse nominale du moteur 
t pd facteur de demarrage 

On a presente le facteur de demarrage au paragraphe 14.5.1. Rappelons seule- 
ment que sa valeur depend de Failure des caracteristiques de couple du moteur et de la 
machine. La puissance nominale de demarrage contient done implicitement la puis- 
sance d’entrainement de la machine. On ne sait, a ce stade du travail, naturellement 
pas quelle valeur de t^d introduire dans les calculs, car on ignore encore quelle sera la 
valeur effective du rapport 


qui intervient dans le calcul du facteur de demarrage (14.86), ou M 0 est le couple 
d’entrainement en regime permanent et M N est le couple nominal du moteur qu’il 
s’agit de choisir. La formule (20.42) suppose aussi que le moment d’inertie du moteur 
et sa vitesse nominale sont deja connus. On sort de ce cercle vicieux comme suit: 

• Admettre tout d’abord que le moteur soit celui dont la puissance nominale 
d’entrainement / J Nc a ete determinee plus haut; alors fi = \ . Puis calculer i/'d 
pour le type de moteur considere par la formule (14.86) ou selon le tableau 
14.23. Verifier ensuite si la relation (20.41) est satisfaite. 

• Si ce n’est pas le cas, choisir un moteur de taille superieure. Calculer les nou- 
velles valeurs de />, i/’d et, avec J m du moteur considere, verifier la relation 
(20.42). L’iteration converge vite. 

II est inutile de corriger la puissance nominale calculee pour le demarrage par les 
facteurs de temperature et d’ altitude parce que la chaleur supplemental degagee pen- 
dant F acceleration du groupe est d’abord stockee dans le bobinage avant de passer a 
l’ambiance a travers les surfaces de refroidissement. 

Puissance nominale 

La puissance nominale effective du moteur doit finalement etre egale ou supe- 
rieure a la plus grande des deux valeurs P Ne et ^Nd ■ Calculons le rapport de ces puis- 
sances theoriques avec (20.35) et (20.42): 


Apres amplification par co q et en se referant a la figure 20.23, faisons les sub- 
stitutions suivantes : 



t P 

f dmax 1 eN 


®n Pm 
Vd ri 
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J e = —? "0 = ic i ^eN = ~ kQ 

rj i rj 

II vient 


^Nd 

P Ne 



j Vd 

l «0 / Ll max G 


Pm k T k h 


(20.43) 


Le critere de demarrage, done P Nd > P Ne , est determinant pour le choix de la 
puissance nominale du moteur: 

• lorsque l’inertie est grande; 

• lorsque l’effort statique d’entrainement est petit; 

• lorsque L acceleration moyenne ql t d max est forte. 

Ce cas se presente, par exemple, dans les ascenseurs rapides, les centrifugeuses et dans 
les chariots de pont roulant ou la resistance a l’avancement est relativement faible. 

On ne peut pas dire a priori quelle est l’influence du rapport de vitesses, car ce rap- 
port intervient dans la valeur de l’inertie reduite et dans le facteur de demarrage. 

Exemple numerique 

Le chariot d’un pont roulant, avec sa charge, a une masse de 11' 000 kg. Ses 
roues sont montees avec des roulements, la force motrice vaut 2000 N. Le rendement 
de transmission est de l’ordre de 85% et, compte tenu du service, le facteur de sur- 
charge mecanique vaut 1,25. 

La vitesse du chariot est 0,9 m/s, la distance de demarrage souhaitee est de 
l’ordre de 0,75 m. 

Puissance d’entrainement 

On a la puissance d’entrainement necessaire: 


^eN = 


Fv 
* 1 


2000 x 0,9 
0,85 


2118 W 


Le moteur est installe a 1500 m d’ altitude, selon la figure 20.5 =0,97. La 

temperature ambiante n’excede pas 40°C,alors kj = 1 . La puissance nominale du 
moteur vaut, par (20.35), 


P Ne - 


r eN 


2118 


Pm k’Y k h 1,25 x 1 x 0,97 


1747 W 


On choisit un moteur asynchrone a bagues, 1450 t/min (co N = 151,8 s 'j et 


P N = 2,2 kW. 


Puissance de demarrage 

En admettant un mouvement uniformement accelere, la duree du demarrage ne 
doit pas exceder 
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21 * 


l d max 


2 x 0,75 
0,9 


= 1,667 s 


Rapport de vitesse: 


®N 


151,8 

0,9 


= 168,7 m ^ 1 


Inertie du chariot et de sa charge reduite a l’arbre du moteur: 
1 T 000 


J, = 


= 0,4547 kg m- 


77 i 2 0,85 x 168, T- 
Moment d’inertie-masse du moteur de 2,2 kW, selon catalogue, 

J m = 0,005 kg m 2 

Le facteur de demarrage se calcule selon le tableau 14.23, cas (4), avec 
a = M md / M n = 2,1 pour le moteur choisi. On a encore le facteur, par (14.91), 


P ■ 

Alors, 


Mo_ 

M n 


/J cN 

^N 


0,95 


2118 

2200 


0,95 


= 0,9627 


= 0,8353 


a - 13 2,1 - 0,9627 

La puissance nominale necessaire pour le demarrage vaut, avec (20.42), 


' Nd 


(j m + J e )- C °^-y d = (0,005 + 0,4547) — 

Li max 1 > 


151, 8 2 


667 


0,8353 = 5308 W 


On voit que la puissance necessaire pour assurer le demarrage dans le temps 
voulu est nettement plus forte que pour l’entramement. Un moteur de 4 kW devrait 
suffire parce que le facteur de demarrage sera de toute maniere plus favorable. 

Distance de demarrage 

Avec le moteur de 4 kW, on a 


P 


/J cN 

^N 


2118 

4000 


et 


0,95 


= 0,5295 


= 0,6049 


^d = 


2,1 - 0,5295 
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Calculons la duree effective du demarrage par (20.41), J m = 0,0095 kg m 2 , 


Le cahier des charges est satisfait. 

Cet exemple montre bien rimportance des deux criteres de dimensionnement. A 
l’epoque oil les paliers etaient lisses, la resistance a l’avancement etait plus grande et 
c’est la puissance d’entrainement qui dimensionnait le moteur de translation des ponts 
roulants. 

20.4.2 Demarrages repetes 

On rencontre certaines applications ou le moteur demarre et s’ arret e tres souvent, par 
exemple une photocopieuse ou un robot. A chaque demarrage, il doit apporter l’energie 
cinetique necessaire et finit par s’echauffer fortement meme s’il est parfaitement dimen- 
sionne pour un demarrage unique et pour le service demande. Les catalogues donnent le 
nombre de demarrages horaires que peuvent supporter les moteurs lorsqu'ils tournent a 
vide, sans depasser la temperature admissible. Le nombre de demarrages horaires admis- 
sibles dans une application particuliere peut s’estimer par la formule suivante: 


avec: 

M e couple moyen d’entrainement pendant le demarrage 
M d couple moyen de demarrage 
J e moment d’inertie reduit de la machine 
J m moment d’inertie du moteur 
N v nombre de demarrages horaires a vide 

20.4.3 Machines avec volant de stockage d’energie 

De nombreuses machines fournissent un bref, mais violent, effort au cours de 
leur cycle de fonctionnement; c’est par exemple le cas des presses a forger ou a 
emboutir, des cisailles et des poin 5 onneuses. Leur moteur d’entrainement devrait etre 
capable de fournir 1’effort de pointe demande, mais il serait inutilement gros pour 
toute la partie du cycle durant laquelle la machine fonctionne presque a vide. On 
diminue sa taille en prevoyant un volant de regulation d’energie. Voyons comment le 
dimensionner. 



0,6049 = 1,618 s 


La distance de demarrage est enfin 


h = 


v t,\ = —0,9 x 1,618 = 0,728 m 
2 2 



(20.44) 
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Le couple d’entrainement d’une machine passe brusquement d’une valeur M el a 
une valeur M e2 pendant l’intervalle de temps q (fig. 20.24), puis reprend sa valeur ini- 
tiale pendant f 2 . Ces variations de charge se manifestent par une oscillation de la 
vitesse du groupe et des variations correspondantes du couple et de la puissance four- 
ths par le moteur. Le volant fournit l’energie Wj pendant la phase de travail, puis le 
moteur lui restitue l’energie FL 2 pendant la phase suivante. 

La puissance motrice est a chaque instant 

P m = a)M m 

ou la vitesse et le couple sont variables. Simplifions le calcul en remarquant que la 
vitesse varie relativement peu autour d’une valeur moyenne w ; en revanche, le couple 
fourth par le moteur obeit a l’equation differentielle (20.21) et evolue beaucoup plus 
fortement. En faisant varier la charge entre M el et M e2 , cette equation donne le cou- 
ple dans la phase de travail 

M m = M e2 - (M e2 - M ml )e^ t/T M (20.45) 

et pendant la phase de repos 

M m = M el + (M m2 - M el )e^M 


(20.46) 
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Le couple moteur vaut, a la fin de la sequence de travail, 
M m2 = M e2 - (M e2 - M ml )e -^ m 
et a la fin de la periode de repos. 


M ra3 = M el + (M m2 - M el )^- h M 

Admettons que les cycles de duree T se succedent regulierement . Le couple a la 
fin du cycle prend alors la meme valeur que celle qu’il avait au debut, M m3 = M ml . 
Avec cette condition, le systeme forme par les deux equations ci-dessus permet de 
trouver les couples extremes 


1 0 t J M 

M ml = + { M e2 ~ M el) ~ _ e ^T/x M e 

M m2 = M el + { M e2 ~ M el) ^ _ g -T/T M (20.47) 

Ce dernier est en fait le couple maximal que doit fournir le moteur. Vu sa marche 
irreguliere, le moteur peut fonctionner partiellement en surcharge, par consequent 

M m2 = PM M N 

En egalant cette expression avec (20.47), on obtient une equation qui lie le couple 
nominal du moteur au moment d’inertie du groupe contenu dans la constante de temps 
electromecanique. Tirons r M de cette equation; puis, avec (20.20) et k m = 
-M n / (co v - cu N ) , il vient 


j _ h Mn 

CD V - m N ln Me 2 - M e 1 (20.48) 

M e2 ~ PmMn + {pM M N ~ M e \)s TI%M 

Rappelons que co v est la vitesse de marche a vide du moteur. On constate que le 
moment d’inertie necessaire est d’autant plus petit que le couple nominal est plus 
grand. II est avantageux de diminuer la taille du volant en choisissant un moteur dont 
la caracteristique est moins rigide, c’est-a-dire to v - cu N assez grand. La vitesse varie 
alors assez pour que le volant puisse echanger une fraction importante de l’energie 
cinetique qu’il contient. On construit pour ces machines des moteurs asynchrones dont 
le glissement nominal 


<?N = 


£O v 


atteint jusqu’a 12%. 
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Le couple d’ entrainement minimal M el et le couple maximal M e2 sont genera - 
lement connus. Parfois on connait le travail utile W u et la duree de la sequence de tra- 
vail t \ ; on peut alors ecrire 

W 

M e2 = M el + ^ (20.49) 

co t j 

Pour le calcul pratique, on admet tout d’abord e~ TTM = 0,5 et p M = 1,1 . 
L’ expression (20.48) permet de calculer l’inertie necessaire pour differentes tailles de 
moteurs. Le choix se fait ensuite sur la base de considerations economiques et construe - 
tives en n’oubliant pas qu’un gros volant situe du cote de l’organe de travail protege le 
moteur des fortes perturbations de Peffort. II faut reprendre ensuite le calcul en introdui- 
sant la constante de temps provisoire dans la formule. L’iteration converge vite. Le 
moment d’inertie du volant s’obtient finalement en retranchant encore le moment 
d’inertie du moteur et celui de la machine. Dans ce genre de machine, on demarre le 
volant a vide et on ne commence a travailler que lorsque la vitesse de regime est atteinte. 


M 





, if 



1 



T 


> 

4 

r=j. 

"1 

3 


Fig. 20.25 Mecanisme pour gros efforts a petite vitesse. 


On doit parfois exercer de tres gros efforts a petite vitesse pour demarrer une 
machine ou pour le travail lent de certaines presses. Le mecanisme represente a la 
figure 20.25 comporte un train epicycloi'dal (3) dont la couronne est entrainee par 
l’arbre du moteur ( 1 ) tandis que le planetaire central est entraine a vitesse variable par 
un variateur hydrostatique (4). Le graphe 12.57 montre que l’arbre du porte-satellites 
est arrete lorsque aq = z 0 w 2 . Remarquons que aq tourne en sens inverse de co 3 parce 
que la raison i (} du train epicycloi'dal est negative. Pour sa part, le volant (2) tourne a la 
vitesse du moteur et contient beaucoup d’energie cinetique. En jouant maintenant sur 
la vitesse aq par le variateur, l’arbre de sortie demarre en douceur et le volant cede de 
l’energie. On choisira, la aussi, un moteur a fort glissement. 

20.4.4 Entrainement par plusieurs moteurs 

II existe de nombreuses raisons pour installer plusieurs moteurs d’ entrainement, 
notamment : 

• on ne dispose d’aucun moteur assez puissant; 

• on doit fractionner la puissance totale en plusieurs petits moteurs pour des rai- 
sons d’encombrement; 
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• on recherche une grande souplesse d’ exploitation et un bon rendement lorsque 
la puissance d’entrainement requise varie dans de larges limites; 

• on veut accroitre la securite d ’exploitation. 

Repartition de la charge 

Deux moteurs sont accouples au meme arbre d’une machine (fig. 20.26). Leur 
point de fonctionnement se trouve sur leur caracteristique de couple pour la vitesse 
commune o> (} (fig. 20.27), ils fournissent le couple total 

M 0 = M 0l + M 02 

Les puissances motrices se repartissent dans le meme rapport que les couples. 
Deux moteurs ne sont charges en parts egales que dans la mesure ou leurs caracteris- 
tiques couple-vitesse sont identiques. Ce point merite attention et exige une grande 
precision de fabrication des moteurs. 



M 0 1 

M 02 



“0 _ 



1 



2 







Fig. 20.26 Entramement par deux moteurs en tandem. Fig. 20.27 Point de fonctionnement de deux moteurs 

en tandem. 


Exemple 

On entraine souvent l’helice d’un bateau par deux moteurs identiques (fig. 20.28) 
dans le but de marcher a vitesse reduite avec une seule machine. La caracteristique 
d’entrainement d’une helice est une parabole (fig. 20.29). Le point de fonctionnement 
est N | lorsqu’un seul moteur est en service, N 2 lorsque les deux fonctionnent avec le 
point individuel N 2 . Si chaque moteur donne sa pleine puissance P 2 lorsque les deux 
sont atteles, la puissance maximale I\ fournie par un moteur est nettement inferieure 
lorsqu’il est seul a entrainer l’helice. Compte tenu de la parabole d’entrainement de 
l’helice, on a la vitesse avec un seul moteur 

®. = — — (u 2 (20.50) 

1 2 M 2 

et la puissance du moteur 


^ "l P = 2 P 

M 2 m 2 2 v 2 { M 2 ) 2 


(20.51) 
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Fig. 20.28 Entrainement d’une he- Fig. 20.29 Points de fonctionnement de P installation de la figure 20.28. 
lice de bateau par deux moteurs. 


La puissance fournie a l’helice par les deux moteurs a plein regime vaut 2 I\ tan- 
dis qu’avec un seul moteur, par exemple pour M l = 1,15 M 2 , on dispose seulement 
de 0,87 P 2 ■ 

Amelioration du rendement 

Le partage de la puissance totale d’une installation en plusieurs unites permet 
d’ameliorer le rendement global en charge fractionnaire. La figure 20.30 represente le 
rendement energetique de deux moteurs identiques en fonction de la puissance totale 
demandee. L’intersection des deux courbes delimite les domaines ou il est avantageux 
de fonctionner avec un ou deux moteurs. Le rendement le plus eleve d’un moteur die- 
sel est generalement obtenu pour une puissance inferieure a sa puissance maximale, 
c’est pourquoi il est interessant de fonctionner avec deux moteurs avant d’exploiter le 
premier jusqu’a sa puissance maximale possible. 



Fig. 20 JO Rendement d’une installation avec deux moteurs. 
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20.5 VITESSE DES MOTEURS ET TRANSMISSION 

20.5.1 Transmission a rapport fixe 

Une fois la puissance nominale du moteur determinee (sect. 20.4), il faut encore 
choisir sa vitesse. Ce choix est etroitement lie a celui de la transmission. On ne discu- 
tera que le cas des transmissions mecaniques. 

Choix de la vitesse et du moteur 

On peut a priori choisir un moteur avec une vitesse nominale quelconque et 
adapter la transmission en consequence. Mais le choix definitif s’opere en considerant 
simultanement le moteur et la transmission. 

On vise generalement a choisir la solution la plus economique, c’est-a-dire celle 
pour laquelle le cout total du moteur et de la transmission est minimal. Les moteurs 
rapides sont en principe meilleur marche que les lents parce qu’ils sont plus petits. En 
revanche, ils exigent des transmissions a rapport plus eleve et plus compliquees s’il 
faut accroitre le nombre d’etages. II convient done d’etudier soigneusement chaque 
cas a l’aide des catalogues et des tarifs. 

Le choix est souvent aussi guide par la recherche d’une masse ou d’un encom- 
brement minimal. 

On souhaite parfois d’emblee accoupler directement le moteur a la machine afin: 

• de supprimer le bruit de la transmission; 

• de supprimer les jeux; 

• de simplifier 1’installation. 

L’accouplement direct est indique chaque fois que la vitesse de regime <n {] du 
moteur est tres proche de la vitesse d’entrainement voulue co e . De nombreuses 
machines sont construites pour etre accouplees directement a un moteur de serie. 

II est rare qu’on ait besoin d’une vitesse d’entrainement rigoureusement precise; 
on peut au contraire habituellement admettre qu’elle se situe dans une certaine plage 
de tolerance autour de la vitesse nominale theorique. II ne faut par ailleurs pas oublier 
qu’il est de toute maniere difficile, dans les applications industrielles, de realiser des 
transmissions dont le rapport de transmission serait a priori quelconque et precis. 
D’une part, le rapport de transmission des engrenages ne peut varier que d’une 
maniere discrete du fait du nombre entier de dents; d’autre part, les transmissions non 
positives a courroie ou a friction voient leur rapport de transmission varier avec la 
charge, la temperature et l’usure. Une vitesse tres precise ne peut en definitive s’obte- 
nir que par un groupe d’entrainement regie. Les constructeurs offrent des groupes 
motoreducteurs dans une tres large gamme de puissances et de vitesses pour satisfaire 
les besoins les plus courants. 

Rapport de vitesses 

Supposons que le type et la puissance nominale du moteur soient choisis. Ce 
moteur fournit la puissance d’entralnement P e (sect. 20.2) a son bout d’arbre a 
laquelle correspond le point A sur la caracteristique de puissance (fig. 20.31). Ce point 
determine la vitesse de regime permanent Wq, le point de fonctionnement N sur la 
caracteristique de couple et le couple de regime permanent M 0 . Notons que la puis- 
sance depend du rendement de la transmission, et done de sa construction. 
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Fig. 2031 Caracteristiques d'un moteur et vitesse de regime. 


Vitesse d’entrainement imposee 

Le recepteur doit se mouvoir avec la vitesse q . Le rapport de vitesses requis vaut 


Wq 

q 


(20.52) 


On dispose parfois d’une expression analytique de la caracteristique de couple du 
moteur permettant de calculer simplement le rapport de transmission cherche. Par 
exemple, dans le cas d’un moteur a caracteristique lineaire (fig. 20.9), exploite dans le 
domaine o> > w y / 2 , on obtient avec (20.13) : 


i 





(20.53) 


Le cas des moteurs a puissance constante est particulier, car on peut en principe 
choisir librement la vitesse de service dans les limites de leurs conditions normales 
d’emploi (vitesse limite, courant d’ alimentation, debit d’huile des moteurs hydrauliques). 

Effort d’entrainement impose 

Le recepteur exige l’effort d’entrainement Q. Le rapport de vitesses necessaire 

vaut 


Q 

11 M 0 


(20.54) 


Vu l’incertitude sur le rendement, il est prudent de faire le calcul avec la valeur 
inferieure de la fourchette de rendement usuel. S'il est meilleur que prevu, le moteur 
sera simplement moins charge et tournera un peu plus vite. 
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En egalant les rapports de vitesses (20.52) et (20.54), on retrouve le bilan de puis- 
sance de la transmission. 

20.5.2 Variation de vitesse 

De nombreuses applications exigent de pouvoir varier la vitesse de maniere con- 
tinue durant la marche entre une vitesse minimale co min et une vitesse maximale 
co max . L’entrainement doit satisfaire la gamine de variation de vitesse 

R = (20.55) 

tOmJn 


Elle est infinie si le reglage se fait progressivement depuis 1’arret. 

La vitesse est commandee par un quelconque parametre x, par exemple la posi- 
tion angulaire d’un volant de manoeuvre. La relation <o(x) depend de la construction; 
mais pour des raisons evidentes de facilite de reglage, on vise a se rapprocher le plus 
possible d’une relation lineaire. La sensibilite du reglage est, par definition, 

dm 

s = (20.56) 

dx 


Une petite sensibilite favorise les reglages precis et stables. La regularite de la 
vitesse est souvent primordiale, il faut toujours veiller a ce que les fluctuations soient 
petites, on exige parfois une valeur du facteur d’irregularite defini par (14.115) infe- 
rieure a 1%. 

On rencontre principalement les problemes de reglage de vitesse suivants; 

• maintenir un rapport de vitesses constant entre deux groupes , par exemple pour 
synchroniser les mouvements ou les operations de deux machines; 

• varier une vitesse dans une gamme tres etroite, par exemple pour regler l’eti- 
rage d’un fil dans une etireuse; 

• varier la vitesse dans une gamme relativement large, mais avec une grande sta- 
bility de vitesse, par exemple pour ajuster le debit d’une pompe doseuse; 

• varier la vitesse a puissance constante comme dans les enrouleurs et les 
machines-outils. 

On connait quatre famous de varier la vitesse; 

• moteurs a vitesse variable; 

• variateurs de vitesse; 

• coupleurs; 

• moteurs a vitesse variable associes a un variateur ou a un coupleur. 

Elies seront discutees dans les paragraphes suivants. 

20.5.3 Moteurs a vitesse variable 

On se limite a une description tres generate des caracteristiques de la variation de 
vitesse des moteurs. 
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Moteurs electriques 

La variation de vitesse depend du systeme de courant alimentant le moteur (alter- 
natif, continu) et du genre de moteur. Le developpement de L electronique de puis- 
sance a revolutionne le reglage de vitesse des moteurs electriques. 

Un actionneur doit appliquer un couple M a l’arbre d’entree d’une machine, 
l’entrainer a la vitesse a> et l’amener eventuellement dans une position angulaire cp. 
Sans entrer dans les details, la figure 20.32 represente le schema de principe d’un 
actionneur regie. 


reseau 



Le courant du reseau est tout d’abord converti en courant continu par le redres- 
seur (1). Puis il est converti, selon le moteur, en courant continu pulse ou en courant 
alternatif triphase par l’onduleur (2) qui alimente le bobinage (3) du moteur (4). La 
commutation s’effectue soit par un collecteur, soit statiquement par l’onduleur com- 
mands par un resolveur (5) qui detecte la position angulaire de l’arbre par rapport aux 
poles du moteur. L’onduleur est pilote par un regulateur (7) qui controle le couple par 
1’ intermediate d’une mesure de courant; il regie la vitesse du moteur mesuree par un 
tachymetre (6) et eventuellement la position de l’arbre donnee par le capteur angulaire 
(5). On simplifie parfois en supprimant le tachymetre, la vitesse s’obtient alors par 
derivation electronique du signal angulaire. Mieux encore, l’analyse de la tension et du 
courant du moteur permet d’en tirer directement la vitesse. 

Un microprocesseur (8), ou systeme de controle de haut niveau, re£oit les ordres 
de consigne du systeme de commande de la machine: vitesse, sens de rotation, gran- 
deur et sens du couple, acceleration, position, sequence de travail. 11 elabore le signal 
de commande du regulateur (7). Le microprocesseur est programme en fonction de 
L application, il peut tenir compte de logiques de protection et de coordination des 
mouvements. L’ alimentation (9) fournit le courant a V electronique. 

L’energie circule du reseau vers le moteur et la machine, mais certains montages 
lui permettent aussi de circuler en sens inverse et de renvoyer de l’energie au reseau 
pour le fre inage par recuperation (marc he dans plusieurs quadrants). Les actionneurs 
comprennent aussi des fonctions d’autoprotection et d’autodiagnostic. Us permettent 
les regimes de fonctionnement suivants : 
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• quadrants de fonctionnement determine par le signe algebrique de la consigne 
du couple et de la vitesse (§ 12.2.3); 

• reglage de la vitesse avec limitation du couple (fig. 20.33); 

• reglage du couple avec limitation de la vitesse (fig. 20.34). 




Fig. 20.33 Reglage de vitesse. 


Fig. 20.34 Reglage du couple. 


Le reglage simultane de la vitesse et du couple est contradictoire. On regie seu- 
lement l’un des parametres, puis l‘ autre decoule de la puissance exigee. On ne peut 
done pas regler la puissance en soi d’un actionneur, car elle resulte directement de la 
cooperation du moteur avec la machine. 

Les caracteristiques de l’actionneur dependent du genre de moteur employe. Cel- 
les obtenues avec un moteur a courant continu sont representees a la figure 20.35. La 
caracteristique de couple (1) est bornee par le couple de rotation lente M , et par la 
vitesse maximale a vide w max , elle passe par le point de fonctionnement nominal 
N n . Selon les moteurs et leur refroidissement, M , peut etre inferieur a M N . La 
courbe (2) delimite le domaine d’utilisation du moteur par ses limites de commutation. 
Le couple impulsionnel maximal M; est limite par la demagnetisation des aimants per- 
manents et par Lechauffement du bobinage. Le courant impulsionnel ne doit generale- 
ment pas durer plus de 50 ms, suivi d’un temps de repos minimum de 4,95 s entre deux 
impulsions consecutives (regime S3, 50 ms, 1%). 



Fig. 20.35 Caracteristiques typiques de moteurs de commande. 
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Associes a leur electronique, les moteurs offrent la caracteristique de couple (3). 
Le couple est constant jusqu’a la vitesse nominale, mais peut le varier a volonte entre 
zero et M N . Dans ce domaine, la puissance croit proportionnellement a la vitesse 
(courbe 4), elle atteint la puissance nominale lorsque le couple et la vitesse ont leur 
valeur nominale. Au-dela, on travaille soit a puissance constante (4' ) et le couple 
diminue hyperboliquement (3'), soit avec un couple decroissant lineairement (3") 
jusqu’a la vitesse de marche a vide co v et une puissance decroissante (4" ). 

Le courant est constant dans le domaine (3), la vitesse augmente avec la tension. 
Au-dela de co N , la tension reste constante mais il faut reduire le courant. Ces moteurs 
fonctionnent en principe a tout regime. Certains peuvent tourner extremement lente- 
ment, et meme rester arretes, tout en exercant le couple de marche lente voisin ou egal 
au couple nominal. Une plage de vitesse de 1 : 1000 est courante. 

Les moteurs triphases synchrones ou asynchrones alimentes par un variateur de 
frequence offrent les plus fortes puissances avec le grand avantage de la suppression 
du collecteur delicat. Le couple est nul a frequence nulle, mais les variateurs de fre- 
quence avec controle vectoriel du flux permettent d’obtenir une caracteristique de cou- 
ple analogue a celles de moteurs a courant continu (fig. 20.35). 

Moteurs hydrauliques 

Ces moteurs fonctionnent a couple constant a bas regime et a puissance constante 
a grande vitesse (fig. 20.7b). On varie leur vitesse en jouant sur le debit d’huile et leur 
couple en reglant la difference de pression entre 1’entree et la sortie d’huile. 

Moteurs a combustion 

Le dosage du combustible regie la puissance. La vitesse resulte de l’intersection 
de la caracteristique du couple moteur et de la caracteristique du couple d’entraine- 
ment exige. On peut soit varier le couple et la puissance a regime constant, soit varier 
la vitesse avec une gamme de variation de l’ordre de 4. 

20.5.4 Variateurs de vitesse 
Generalites 

Les variateurs de vitesse sont des appareils destines a varier progressivement le 
rapport de transmission entre les valeurs extremes z min et z max . La gamme de reglage 
d’un variateur est par definition: 


La vitesse aq de l’arbre d’entree etant constante, la vitesse de sortie varie dans 
les limites cu 2 min et co 2 max avec l a g amme de variation de vitesse 


R 


max 


(20.57) 


w 2 max 03\ / 1, 


mm 


= R 


(20.58) 


®2 min ^1 ! h 


max 


La gamme de vitesse de l’arbre de sortie est egale a la gamme de reglage du variateur. 
Les variateurs mecaniques se classent en quatre families: 
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• les variateurs a chaines et a courroies fonctionnant entre des poulies de dia- 
metre variable; 

• les variateurs a friction; 

• les variateurs hydrostatiques; 

• les variateurs hydrodynamiques a conversion de couple. 

Les variateurs transmettent la puissance avec relativement peu de perte. Ils se 
comportent aussi comme des variateurs de couple. Supposons que le rendement soit 
>]' pour / mln et rj" pour / max , calculons la gamme de variation de couple : 

( Q max rj' / m j n 

k m = — 

( Q min 0 ( max 

Sauf exception, les variateurs sont capables de transmettre une puissance cons- 
tante dans toute la gamme de reglage, sauf a basse vitesse ou les efforts sont limites 
par le glissement ou par la resistance des pieces. La vitesse maximale est limitee par 
des efforts d’inertie et par les paliers. Les caracteristiques a l’arbre de sortie presentent 
L allure visible a la figure 20.36. 


>]' 1 
rj" R 


(20.59) 



Fig. 20.36 Caracteristiques de sortie de variateurs meca- Fig. 2037 Gamme de reglage et taille de variateurs. 
niques. 


Supposons qu’un variateur soit charge par un couple d’entrainement constant 
(fig. 20.37). Une serie de variateurs de taille croissante I, II, III permet d’obtenir une 
vitesse maximale de plus en plus elevee et une gamme de reglage d’autant plus grande 
que le variateur est plus gros. II est evident qu’on a interet de ne jamais exiger une 
gamme de reglage plus etendue que ce qui est strictement necessaire. La figure montre 
que le variateur III est surdimensionne . 

Variateur ou moteur a vitesse variable? 

Les variateurs de vitesse mecaniques sont en concurrence avec les dispositifs 
electriques de variation de vitesse des moteurs; ils ont perdu beaucoup d’importance, 
mais plutot que de s’exclure, ces systemes sont maintenant complementaires. On peut 
formuler les comparaisons generales qui suivent: 
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• Les variateurs de vitesse s’associent generalement a des moteurs asynchrones 
simples, bon marche et dont la vitesse est constante. Le choix d’un moteur a 
commutation de poles permet d’elargir la plage de vitesse. 

• Les variateurs s’accommodent de conditions ambiantes severes, ils ne crai- 
gnent pas l’humidite, la poussiere et la chaleur que supportent mal les disposi- 
tifs electroniques. 

• Les variateurs mecaniques supportent sans dommage de breves surcharges de 
couple, jusqu ’a trois fois le couple nominal. En revanche, a cause de leur faible 
inertie thermique, les variateurs electroniques ne peuvent guere supporter une 
surcharge au-dela de 25% et doivent etre proteges par des dispositifs limiteurs 
de courant. 

• La comparaison, forcement un peu schematique, des caracteristiques des 
variateurs a friction et des moteurs a pilotage electronique (fig. 20.38) 
montre que les premiers conviennent particulierement bien pour les entrai- 
nements exigeant une puissance constante, tandis que les seconds sont 
bien adaptes a des machines dont le couple d’entrainement est constant, 
c’est-a-dire dont la puissance est proportionnelle a la vitesse. En revanche, 
les variateurs hydrostatiques transmettent le couple maximal a toute 
vitesse. 

• L’ electronique permet de piloter les moteurs les plus puissants, plusieurs MW, 
tandis que la puissance des variateurs mecaniques n’excede guere 150 kW, un 
peu plus pour les appareils hydrostatiques. On a construit des convertisseurs de 
couple pour grandes puissances. 

• Les moteurs ont toujours un caractere non positif. En revanche, les variateurs a 
chaine et les appareils hydrostatiques sont positifs tandis que les variateurs a 
courroie, a friction ou hydrodynamiques ont un comportement non positif. 



Fig. 20.38 Allure generate des caracteristiques de sortie de variateurs et de moteurs a vitesse variable. 


Les variateurs mecaniques ou hydrostatiques vont probablement se substituer aux 
boites a vitesses des vehicules [20.1, 20.2, 20.3] ahn de constamment adapter parfaite- 
ment le moteur aux conditions de marche. 

Vu la disaffection des variateurs mecaniques, on renonce a leur description 
detaillee, par ailleurs bien connue. 


ENTRAINEMENT 


107 


20.5.5 Coupleurs 
Generalites 

A l’instar des embrayages et contrairement aux variateurs, les coupleurs sont 
depourvus d’organe de reaction relie au bati. Ils transmettent integralement le couple 

M\ = M 2 = M e (20.60) 

mais leur vitesse de sortie a> 2 est toujours inferieure ou egale a la vitesse d ‘entree o>\ , 


w 2 s m 1 


Par consequent, 

P 2 < P \ 

et la perte de puissance dissipee en chaleur vaut 


P p = M e (® 1 - co 2 ) (20.61) 

Modifions Pecriture pour faire apparaitre le glissement defini comme suit: 


(Uj 


(20.62) 


On trouve 


Pp = g = gP\ = P 2 

1 ~8 


(20.63) 


Le rendement du coupleur vaut 

?/ = 1 - g (20.64) 

Le comportement des coupleurs est non positif. Leur glissement est generalement 
nul lorsque l’arbre de sortie tourne a vide. 11 augmente avec la charge de l’arbre de sor- 
tie qui peut meme s’arreter completement, c’est pourquoi les coupleurs font aussi 
office d’accouplement de securite. Mais la puissance dissipee est alors elevee et pose 
rapidement un probleme d’echauffement. Decrivons les principaux types de coupleurs 
et leur caracteristique couple-vitesse. 

Coupleurs magnetiques 

Les coupleurs electromagnetiques (fig. 20.39) consistent principalement en un 
rotor menant (1) tournant autour d'un corps polaire magnetique (2) pourvu de poles 
saillants. Une serie de bobines (3) excitees par un courant continu amene par les 
bagues (4) cree un champ magnetique dans Lentrefer qui transmet le couple par les 
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lignes de force representees en trait mixte, sans contact mecanique et sans usure. On 
peut varier le couple transmis en jouant sur le courant d’excitation et piloter ainsi de 
grandes puissances avec une faible puissance d’excitation. Le champ magnetique est 
obtenu parfois au moyen d’aimants permanents, specialement pour transmettre le cou- 
ple a travers des parois etanches (§ 22.4.7). Le comportement des coupleurs depend de 
la disposition des poles dans l’entrefer. 



Les coupleurs synchrones ont un nombre de poles du rotor egal a celui du corps 
polaire; le couple est transmis au synchronisme par reluctance, co 2 = u> ] . A couple 
nul, les poles sont exactement en face l’un de l’autre, mais ils se decalent progressi- 
vement d’un angle cp au fur et a mesure que le couple transmis s’accroit (fig. 20.40). A 
45% environ du pas angulaire <p 0 des poles, le systeme decroche et commence a glis- 
ser. La figure 20.41 montre 1’evolution du couple transmis en fonction du rapport de 
vitesses, la vitesse de glissement est to \ - to 2 . Le couple de decrochement augmente 
avec le courant d’excitation I. Le coupleur ne glisse pas tant que le couple transmis est 
inferieur au couple de decrochement, dans ce cas la perte mecanique est nulle. Son 
comportement statique est analogue a celui d’un accouplement elastique, il permet 
done de decoupler deux arbres du point de vue vibratoire et d’attenuer la transmission 
de couples perturbateurs (§ 17.7.3). Sa rigidite en torsion ajustable par le courant 
d’excitation en fait un element semi-actif. 

Un coupleur synchrone constitue un limiteur de couple tres interessant parce que 
le couple transmis diminue lorsque le glissement augmente, l’arbre secondaire s’arrete 



(c) couple transmis en fonction du decalage. 
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Fig. 20.41 Caracteristique d’un coupleur synchrone. 


si la surcharge persiste. 11 est plus avantageux que les embrayages a friction pour le 
demarrage de machines a grande inertie parce qu’il possede une plus forte capacite 
thermique et parce qu’il est moins sensible a l’echauffement. 

Le nombre de poles du rotor des coupleurs asynclirones est different de celui du 
corps polaire. On obtient des caracteristiques analogues a celles des moteurs asynchro- 
nes (fig. 20.42). Le type A convient pour demarrer une machine dont le couple 
d’entrainement est constant; le type B est plutot destine a des machines dont le couple 
resistant est tres petit au demarrage puis qui croit avec la vitesse. Ces coupleurs fonc- 
tionnent toujours avec un certain glissement et provoquent une perte qui les echauffe 
en permanence. 



Coupleurs a induction 

Le rotor (3) (fig. 20.43) de ces coupleurs est lisse. Le champ magnetique cree par 
la bobine annulaire (5) engendre dans le rotor tournant des courants de Foucault dont 
le champ magnetique reagit avec le champ principal pour permettre la transmission 
d’un couple entre les deux pieces. Le moyeu (1) entraine le rotor par l’intermediaire 
d’une roue (2) percee de canaux qui constituent un ventilateur centrifuge refroidissant 
energiquement le coupleur. Le courant d’excitation est amene par les bagues (6). 
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3 5 4 6 



Fig. 20.43 Coupleur a induction. 



Le couple transmis est nul au synchronisme des vitesses (fig. 20.44); il croit avec 
le glissement et passe par un maximum, le couple transmissible augmente avec le cou- 
rant d’excitation. Ces coupleurs ne peuvent transmettre un couple que moyennant un 
certain glissement et une perte correspondante. 

Coupleurs electromagnetiques a poudre 

Un coupleur magnetique a poudre (fig. 20.45) se compose d’un rotor exterieur 
menant lisse (1). Depourvu de poles saillants, il contient une bobine annulaire d’exci- 
tation (2) alimentee en courant continu par les bagues (5). Le rotor interieur (4) est 
egalement lisse a l’exception de saignees circulaires. Dans l’entrefer (3) se trouve de la 
fine poudre de fer. Sans excitation, la poudre est plaquee contre le rotor exterieur par la 
force centrifuge en formant un anneau sans cohesion, aucun couple n’est transmis. 
Lorsque la bobine est excitee, un flux magnetique circule comme indique dans la 
figure. La poudre de fer est magnetisee, elle s’organise en chaines et constitue une 
liaison mecanique par friction entre le rotor exterieur et le rotor interieur. Le couple 
transmis est independant du glissement, il est proportionnel au courant d’excitation 
(fig. 20.46). 
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Fig. 20.45 Coupleur a poudre magne- 
tique (AEG-EMG). 



Coupleurs hydrodynamiques 

Un coupleur hydrodynamique (fig. 20.47) se compose en principe d'une roue- 
pompe (1) en forme de demi-tore entrainee par le moteur. Une turbine de forme ana- 
logue (2) est fixee sur l’arbre de sortie; chaque roue est munie d’une serie d’aubes 
radiales (4). Un carter (3), solidaire de (1), entoure (2) et forme avec la pompe un 
reservoir etanche qui renferme l’huile. En tournant, la pompe imprime a 1’huile une 
vitesse peripherique et cree par effet centrifuge une certaine pression a l’exterieur qui 
ramene l’huile vers la turbine dont la vitesse angulaire est inferieure a celle de la 
pompe. 11 en resulte la circulation d’huile indiquee dans la figure. Ralentie dans la tur- 
bine, l’huile lui transmet l’energie hydraulique qu’elle a recue de la pompe. La figure 
5.28 illustre une execution. 



Fig. 20.47 Schema d’un coupleur hydrodynamique. 
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Le couple transmis depend de la vitesse <±>\ de la pompe et de la vitesse de la 
roue (fig. 20.48); il est maximum lorsque l’arbre de sortie est arrete (demarrage) et nul 
au synchronisme, parce que les pressions centrifuges dans la pompe et dans la turbine 
sont egales, de sorte que la circulation radiale de l’huile s' arrete. Les coupleurs hydro- 
dynamiques sont dimensionnes de telle maniere qu’il subsiste un glissement de 2 a 3% 
au point de fonctionnement nominal. Leur rendement nominal est done 97 a 98%. 
Dans les vehicules, les coupleurs sont parfois encore equipes d’un embrayage de syn- 
chronisation pour eliminer la perte de glissement. Comme dans toutes les machines a 
fonctionnement hydrodynamique, on a les lois de similitude suivantes, a glissement 
constant. 


a>2 ~ ®i 
M e ~ w 2 
P E ~ CUj 5 

En passant d’une vitesse to j a une vitesse co{ (fig. 20.48), le point A' corres- 
pondant au point A se trouve sur une parabole. On influence les caracteristiques d’un 
coupleur hydrodynamique en jouant sur son remplissage, e’est-a-dire sur la quantite 
d’huile qu’il contient. 11 n’y a naturellement aucune transmission lorsque le coupleur 
est vide; le couple transmis augmente, ou le glissement diminue, lorsque le remplis- 
sage croit (fig. 20.49). Ces proprietes sont precieuses pour faciliter le demarrage d’une 
machine ou pour regler sa vitesse. On fait circuler l’huile par un circuit exterieur avec 
un debit variable et on en profite pour la refroidir et evacuer la chaleur de perte provo- 
quee par le glissement. 

Tout comme les autres coupleurs, les coupleurs hydrodynamiques sont aussi 
reversibles et peuvent fonctionner dans les quatre quadrants. 

Convertisseur de couple 

On constitue un convertisseur de couple en inserant un aubage directeur fixe dans 
le circuit torique d’huile d’un coupleur hydraulique. Cet element de reaction trans- 
forme le coupleur en un mecanisme qui fonctionne a la maniere d’un reducteur: la 
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Fig. 20.49 Caracteristique d’un coupleur hydrodynamique en fonction du glissement et du remplissage. 

vitesse de l’arbre secondaire diminue et le couple disponible augmente. Les convertis- 
seurs de couple se rencontrent surtout en combinaison avec les boites de vitesses auto- 
matiques de vehicules a cause de leur progressivite. 


Viscocoupleur 

A Tinstar des embrayages multidisques, un viscocoupleur (fig. 20.50) se com- 
pose de disques exterieurs (4) coulissant dans une cloche (3) et de disques interieurs 
(5) coulissant sur l’arbre (2). Un plateau (6) comprime le paquet de disques. Mais les 
disques ne se touchent en principe pas, car ils sont separes par de l’huile tres vis- 
queuse. La contrainte de cisaillement newtonienne appliquee a la surface des disques 
vaut 


dv r(w j - co 2 ) 

t = ii — = ii — - - 

dx h 


avec: 

V 

r 

h 

tt»l, co 2 


viscosite dynamique de l’huile 
rayon 

distance entre deux disques 
vitesse des arbres 



Fig. 20.50 Schema d’un viscocoupleur. 
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Le couple transmis par un anneau elementaire vaut 


d M e = rr2jtrdr 

On trouve le couple transmis en integrant entre le rayon interieur et le rayon exte- 
rieur de la surface de contact des disques. Pour n espaces, il vient 


M e = 



"2) 


(20.65) 


Cette formule est valable en ecoulement laminaire, ce qui est habituellement le 
cas lorsque la distance entre les disques est petite. Le couple transmis est proportion- 
nel a la vitesse de glissement (fig. 20.51), on peut le regler en jouant sur la distance h 
au moyen du plateau presseur. 11 augmente lorsque h diminue. Lorsque la distance est 
si faible que les disques viennent a se toucher, on est en presence d’un frottement 
mixte comme dans les paliers hydrodynamiques (courbe de Stribeck fig. 2.35). Un vis- 
cocoupleur peut done parfaitement fonctionner au synchronisme et se comporte alors 
comme un embrayage multidisques. 

Le couple transmis depend directement de la viscosite de l’huile. Or, celle-ci 
diminue fortement lorsque la temperature augmente, e’est pourquoi on prevoit nor- 
malement, pour les grandes puissances, un refroidissement de l’huile par un circuit 
exterieur avec une thermostatisation automatique. 



Fig. 20.51 Caracteristiques d’un viscocoupleur. 


Dans les vehicules tout terrain, on installe parfois un viscocoupleur pour trans- 
ferer un couple d’equilibrage entre les essieux avant et arriere. On en utilise aussi pour 
bloquer tres progressivement le differentiel d’un essieu en cas de patinage d’une roue. 
Ces coupleurs component une serie de disques lies alternativement aux carters et au 
moyeu (fig. 20.52). Les disques sont libres axialement et baignent dans une huile de 
silicone dont le comportement est non newtonnien. En cas de glissement, l’echauffe- 
ment dilate l’huile et augmente sa pression en accroissant sa viscosite selon la loi 
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rj = ii 0 e a P (2.47) 

ou a est le coefficient de piezo-viscosite de l’huile. Mais Techauffement abaisse aussi 
la valeur de la viscosite nominale ? 7 0 . La viscosite de service resulte finalement de 
l’effet combine temperature-pression. On controle le phenomene en laissant dans le 
carter une bulle d’air d’un volume judicieusement choisi. 

L’echauffement croit avec Tenergie dissipee par le glissement. Mais lorsque la 
pression est assez forte, le couple transmissible croit et le glissement diminue. Tout se 
passe comme si le coupleur s’enclenchait a la fa£on d’un embrayage. Outre la vis- 
cosite, il semble que ces coupleurs ont encore d’autres particularity : 

• la pression du fluide est plus forte dans la region centrale des disques qu’a leur 
Peripherie ; 

• une paire de disques sur deux se touchent au centre et contribuent a transmettre 
le couple tandis que la paire voisine ne se touche pas; 

• a faible glissement, le fluide se comporte comme s’il etait newtonnien; mais 
avec une grande difference de vitesse, les longues chaines helicoidales du 
silicone s’enroulent les unes sur les autres en formant des «rouleaux» qui 
s’introduisent dans les trous et dans les fentes des disques en les reliant. Ce 
phenomene explique probablement Taction rapide des viscocoupleurs. 



1 disque fendu 

2 disque perfore 

3 arbre primaire 

4 arbre secondaire 


Fig. 20.52 Viscocoupleur de vehicule. 


Coupleurs electrorheologiques 

En se basant sur les proprietes des fluides electrorheologiques (§4.2.1), on a 
con£u des coupleurs dont la disposition ressemble a celle des viscocoupleurs [20.4], 
Le couple transmis s’ajuste en jouant sur la tension creant le champ electrostatique. 

Association d’un coupleur et d’un moteur 

Cherchons la caracteristique du couple en fonction de la vitesse de T arbre de sor- 
tie d’un coupleur entraine par un moteur. La caracteristique du coupleur est supposee 
connue (fig. 20.53a), ainsi que la caracteristique M m (aq) du moteur (fig. 20.53b). 
Supposons que le coupleur transmette M E , sa caracteristique fournit le rapport de 
vitesses co 2 /ftq au point de fonctionnement A. La vitesse w j du moteur se trouve au 
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point de fonctionnement B sur sa caracteristique de couple et la vitesse de sortie du 
coupleur vaut alors 


to 2 = at i 



Elle donne avec M E le point C de la caracteristique M 2 (Vn 2 ) a l’arbre de sortie. On 
remarque que : 

• le moteur n’est jamais charge au-dela du couple maximal transmissible par le 
coupleur; 

• la vitesse de marche a vide du coupleur est egale a la vitesse de marche a vide 
du moteur; 

• la vitesse de sortie s’adapte automatiquement a la charge. 



Les coupleurs a glissement controle se comportent apparemment comme des 
variateurs de vitesse, mais ils ne convertissent pas le couple; ce sont des transmetteurs 
de couple a vitesse variable. 

Exemples d’applications 

La figure 20.54(a) represente un bobinoir a fil. Le fil qui arrive a vitesse constante 
doit s’enrouler avec une force de traction egalement constante. 11 s’agit done d’entrai- 
ner la bobine (4) avec une puissance constante, mais le couple necessaire est inverse- 
ment proportionnel a sa vitesse de rotation selon le rayon d'enroulement (fig. 20.54b). 
En choisissant convenablement la vitesse du moteur (1), le rapport de transmission du 
reducteur (3) et le coupleur a courant de Loucault (2), on peut approcher l’hyperbole 
ideale par la caracteristique du coupleur, mais il existe une erreur M 2 - M e qu’on 
repartit de part et d’autre de l’hyperbole (fig. 20.54b). A l’aide d’un regulateur conve- 
nable, on agit sur le coupleur de maniere que le couple qu’il transmet soit toujours egal 
au couple theorique. En cas d’ arret de la machine principale et de blocage du fil, le 
coupleur glisse avec son couple maximal sans danger de casser le fil. 

La figure 20.55 represente la commande d’un convoyeur de plaques de verres. 11 
s’agit de les transporter avec une vitesse variable reglable et de demarrer le convoyeur 
avec une acceleration constante limitee afin que les plaques ne glissent pas. Un tachy- 
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Fig. 20.54 Entrainement d’un bobinoir: (a) schema; (b) caracteristique de couples. 


metre (1) mesure la vitesse de la bande et la compare a la valeur de consigne affichee 
en (2). La difference de vitesse excite la bobine du coupleur a induction. Le demarrage 
s’effectue au moyen d’un generateur de rampe (3) qui controle 1’ acceleration. 



Fig. 20.55 Commande d’un convoyeur. 


Les chalutiers doivent remorquer leurs chaluts encore plus lentement que la plus 
petite vitesse possible avec un moteur diesel. Selon la figure 20.56(a), on installe un 
coupleur hydrodynamique ou un viscocoupleur reglable (2) entre le moteur (1) et 
Lhelice (3). A la vitesse nominale w N de Lhelice existe un glissement nominal g\; tel 
que 


(0 N 


= (' - Sn) 


<?N / ®mN 


ou est la vitesse du moteur a son regime nominal. La caracteristique parabolique 
d’helice donne le couple transmis par le coupleur en fonction de sa vitesse 


m E = M h 


( a) ) 

2 

M n i 

f 0) \ 

UnJ 

(i - a- 1 

{ ®mN j 
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Fig. 20.56 Commande d’une helice de bateau par un coupleur: (a) schema; (b) caracteristiques. 


La puissance perdue dans le coupleur se calcule par (20.61): 

/ \ 2 

/ \ A/n l m i / \ 

Pp = M | j — Wj = - ,2 I I (®mN — 

(1 - g N ) \ ®mN / 

et finalement, avec la puissance nominale du moteur P N = M N (w m \j (fig. 20.56b), on 
obtient la perte 



Elle est maximale pour co = — c« m N et vaut 


1 p max 


4 P N 

27 (1 - Sn ) 2 


( 20 . 66 ) 


(20.67) 


En admettant un glissement permanent a la vitesse nominale de 2,5%, 
P p max = 0,156 P N ; mais la perte ne vaut que 0,01 / J N au dixieme de la vitesse maxi- 
male. Un regulateur maintient constante la vitesse du moteur tandis qu’on agit sur le 
coupleur pour varier la vitesse de l’helice. 

On a decrit une autre application de coupleurs pour faciliter le demarrage de 
moteurs au paragraphe 14.5.3. 


20.6 POSITIONNEMENT 

20.6.1 Introduction 

Les commandes et mecanismes de positionnement se rencontrent notamment 
dans les robots, les machines-outils et les engins de manutention pour deplacer avec 
precision un objet d’un point a un autre. Le mouvement resulte souvent de la combi- 
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naison de plusieurs mouvements elementaires dont chacun est commande par un sys- 
teme structure selon la figure 20.57. La commande centrale (1) donne l’ordre de mou- 
vement par la consigne de position q c , elle coordonne les mouvements et gere toutes 
les fonctions. La position du recepteur (5) est mesuree par un capteur approprie (6). Le 
regulateur (2) compare la position effective a la consigne et genere les signaux de pilo- 
tage de l’actionneur (3). Ce dernier est structure comme decrit au paragraphe 20.5.3, 
son moteur commande le recepteur par l’intermediaire d’une transmission (4). 



Fig. 20.57 Schema d’une commande de position. 


On souhaite generalement que le recepteur effectue un mouvement d’ amplitude 
connue dans un temps donne, souvent le plus bref possible. Le probleme consiste: 

• a chercher la loi du mouvement appropriee; 

• a determiner le rapport de vitesses le plus favorable; 

• a choisir le moteur adequat. 

La duree d’un mouvement depend de V acceleration, done de la masse, et de la 
distance a parcourir. Les commandes de robots sont particulieres en ce sens que la 
trajectoire parcourue par la pince et la masse transported varie souvent d’un cycle a 
l’autre; en outre, l’inertie reduite a l’arbre du moteur depend du deployment du 
bras. II existe des systemes de commande autoadaptatifs qui ajustent constamment 
en temps reel les parametres de la boucle d’asservissement et ceux de la loi de mou- 
vement de maniere a obtenir les mouvements les plus rapides et les plus precis 
possibles. 

20.6.2 Lois du mouvement 

Dans les commandes de positionnement, on rencontre les lois de mouvements 
suivantes : 

• lois a acceleration constante en cas de mouvements assez lents pour que des 
surcharges dynamiques ne soient pas a craindre; 

• lois a jerk constant ou limite pour diminuer l’amplitude des mouvements vibra- 
toires a Lorigine d’imprecision de positionnement et de surcharges dynami- 
ques dangereuses; 

• lois polynomiales, cycloidales ou trigonometriques pour de tres grandes vites- 
ses de positionnement. 

La distance a parcourir etant donnee, on rencontre deux types de problemes: 

• determiner la duree du mouvement lorsque les caracteristiques de l’actionneur 
sont connues; ou 

• determiner les caracteristiques de l’actionneur necessaire pour effectuer le 
mouvement dans un intervalle de temps donne. 
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Mouvements a acceleration constante 

Vitesse en trapeze 

Ce mouvement est caracterise par (fig. 20.58): 

• 1’ acceleration est constante pendant le demarrage et le ralentissement; 

• la deceleration est egale a 1’ acceleration; 

• le jerk est infini ou nul ; 

• il existe une periode de mouvement permanent a vitesse constante. 



A la fin du demarrage, on a la vitesse maximale 


^max = <7 r d 

et la distance parcourue est 


U = 



ffmax 

2 q 


L’ acceleration et la vitesse maximale sont imposees par l’actionneur. Par conse- 
quent, le temps de demarrage est 


t _ fimax 
'd - 

<? 


La deceleration est egale a 1’ acceleration, done t a = r d et q a = q t \ . L’espace 
parcouru vaut 
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‘j'max 


q 


q = <?d + q v + <? a 

et le mouvement complet dure 

q max 


T = t d + f p + f a = 2 - 


q 


‘Zmax 


( 20 . 68 ) 




(20.69) 


Introduisons f p tire de (20.68) dans cette expression. 11 vient 


Y _ q _j_ 7 max 


(20.70) 


Vitesse en trapeze optimal 

La duree du mouvement permanent est a priori quelconque. Mais on verra 
(§ 20.6.5) qu’il est avantageux de faire f p = f<j = f a pour minimiser Pechauffement 
du moteur. Dans ce cas, on a l’espace parcouru 


q = 


2 q max 

q 


(20.71) 


et la duree du mouvement 


T = 3%^ = 3 q (20.72) 

q ^ ^max 

Vitesse en triangle 

II existe une vitesse optimale pour laquelle la duree du mouvement exprimee par 
(20.70) est minimale. Par la condition d77dg max = 0,ontrouve 


opt = qq 


(20.73) 


et la duree du mouvement est 



(20.74) 


On voit, en portant ces expressions dans (20.69), que la duree du mouvement per- 
manent est nulle. Le ralentissement succede immediatement au demarrage, la vitesse 
evolue en triangle (fig. 20.59). Les aires des polygones de vitesse sont egales et repre- 
sented la distance parcourue. 
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Mouvements a jerk constant 

Acceleration en triangle 

Le mouvement a jerk constant a ete etudie au paragraphe 10.3.1. Selon la figure 
20.60, il a les caracteristiques suivantes: 

• le jerk change de signe a la moitie du temps de demarrage ou de ralentisse- 
ment; 

• 1’intensite du jerk est la meme pendant le demarrage que durant le ralentissement; 

• la deceleration maximale est egale a 1’ acceleration maximale; 

• il existe une periode de mouvement permanent a vitesse constante; 

• compare au mouvement a acceleration constante (fig. 20.58), la fonction de la 
vitesse presente des arrondis favorables a un bon comportement dynamique du 
systeme . 

Il n’y a pas de regime permanent si r p = 0. 



Fig. 20.60 Mouvement de positionnement a jerk constant et acceleration en triangle. 
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Acceleration en trapeze 

La repartition dans le temps des diverses phases du mouvement selon la figure 
20.61 resulte d’un bon compromis sanctionne par Pexperience. Pour un mouvement 
donne, P acceleration maximale vaut 2/3 de ce qu’elle est dans le cas de P acceleration 
triangulaire. 



Mouvement cycloidal 

La loi du mouvement est trigonometrique (fig. 20.62): 

q(t) = q (L _ J_ sin 2 it—) (20.75) 

\T 2n T ) 

Elle est tres favorable du point de vue dynamique. 



Fig. 20.62 Mouvement cycloidal. 


Amplitude et duree des mouvements 

Le tableau 20.63 donne le deplacement et sa duree obtenus avec diverses lois du 
mouvement lorsque la vitesse et l’acceleration maximale sont imposees par Paction- 
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neur. Dans le cas a jerk constant, on tient compte de la relation (10.35) pour l'accele- 
ration en triangle et de la loi de mouvement decrite a la figure 20.61 pour l'accelera- 
tion en trapeze . 


Tableau 20.63 Amplitude et duree de mouvements 


Lois 


Acceleration constante 

• vitesse en triangle 

• vitesse en trapeze 

• vitesse en trapeze optimal 
Jerk constant 

• acceleration en triangle 


acceleration en trapeze 


Cycloide 


vitesse en «trapeze» 


vitesse en «triangle» 


T 

3 


j max 


j max 


"*■ J max 


?max 


2 (iiM. + , L 
l <W / 


4 max 


( 4 max 

-I o 

V ^ ^max 


4 a 2 

_ H max 

2 4 max 


• 2 

^ ^max 


2 4n 


^max 


71 4 max 


2 ^Zmax 


2 ffmax 

4 

o ^max f 

q 

'i ^max 


q 

4 |m» + 

*7 max 

^ ^max 
^max 

8 *7max 


+ f,-v 


2 4 max 

4 max 
2 4max 


^max , . 

JC — + ?p 

^max 
q max 


^max 


Caracteristiques du mouvement necessaire 

Le tableau 20.64 donne les grandeurs cinematiques necessaires pour qu’un 
deplacement q s’effectue dans un intervalle de temps T donne. Ces valeurs se dedui- 
sent facilement des expressions developpees plus haut. 
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Tableau 20.64 Caracteristiques cinematiques de mouvements. 


Lois 

f P 

^max 

*7 max 

^max 

Acceleration constante 





• vitesse en triangle 

0 

00 

44 

T 2 

2 ^ 

T 

• vitesse en trapeze optimal 

T 

3 

00 

9 q_ 
2 T 2 

3q^ 
2 T 

Jerk constant 





• acceleration en triangle 

0 

32 4 
T 3 

00 

4^ 


• acceleration en trapeze 

0 

128 q 
3 T 3 

16 q 
3 T 2 

2 — 
T 

Cycloide 

0 

4^4 

T 3 

2,4 

T 2 

2 — 
T 


On est oblige d’inserer une phase de mouvement permanent lorsque la vitesse ou 
l’acceleration depassent les possibilites de l’actionneur. Sa duree se tire des formules 
d’espace contenues dans le tableau 20.63. 

Conclusions 

On tiendra compte des conclusions et remarques suivantes pour choisir la loi et la 
duree d’un mouvement de positionnement: 

• la vitesse et l’acceleration sont limitees par les caracteristiques de l’actionneur; 

• l‘ acceleration est limitee par la capacite de transmission d’effort d’un eventuel 
organe non positif insere dans la chalne cinematique; 

• l’acceleration est parfois limitee par la resistance du produit manipule par 
l’outil; 

• les mouvements rapides provoquent des vibrations et des imprecisions de 
positionnement; 

• l’allongement d’une sequence de positionnement dans le cycle d’une machine 
permet d’accroitre la cadence pour une meme erreur de positionnement 
(§ 15.9.2); 

• une loi cycloi'dale ou a jerk constant est favorable pour des mouvements 
rapides precis. 

20.6.3 Rapport de vitesses optimal 

Un moteur de commande entraine une inertie quelconque I par 1’ intermediate 
d’un organe dont le rapport de vitesses est constant (fig. 20.65). Une force statique 
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resistante Q s’oppose au mouvement, le moteur est caracterise par son moment d’iner- 
tie J m . On optimise le rapport de vitesses selon l’un ou Fautre des criteres suivants: 

• F acceleration la plus grande et done le mouvement le plus bref pour un moteur 
donne; 

• le moteur le plus petit pour une acceleration donnee . 


Acceleration maximale 

Exprimons F acceleration du recepteur en reduisant le couple et Finertie du 
moteur a l’arbre de sortie avec un modele cinetostatique (§ 13.7.2): 


>7 i M N - Q 
>1 i 2 J m + 1 


(20.76) 



Fig. 20.65 Schema d’un mecanisme de position- Fig. 20.66 Acceleration en fonction du rapport de trans- 
nement. mission. 


Le mouvement est d’autant plus rapide que F acceleration est plus forte. 11 existe 
une valeur du rapport de vitesses pour laquelle q est maximal (fig. 20.66). Sa valeur 
optimale se trouve en faisant dq/di = O.Onobtient: 


i = Q + ( Q ) + -J— (20.77) 

° Pt r] J m 

L’ effort resistant est souvent tres petit par rapport a Feffort moteur disponible 
i] i M n de sorte qu’on peut le negliger en premiere approximation dans la formule 
(20.76). La valeur du rapport de vitesses optimal vaut alors simplement 


, rr- 

et Facceleration correspondante est: 

? 7 ; o P t M N = % f n 

} 7'opt^m +/ 2 V I j m 


(20.78) 


^max 


(20.79) 
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Calculons encore le moment d’inertie de la machine reduit a l’arbre du moteur 
avec la valeur (20.78) du rapport de vitesses optimal: 

J e = , 2 = J m (20.80) 

J 7'opt 

L’ adaptation du moteur au mecanisme est optimale en vue du mouvement le plus 
rapide, pour un effort resistant negligeable, lorsque le moment d’inertie du 
mecanisme reduit a I’arbre moteur est egal au moment d’inertie du moteur. Cette regie 
guidera le projeteur pour etudier un mecanisme de positionnement. 

Par (20.74) et (20.79), la duree du mouvement vaut, pour une marche en triangle 
a acceleration constante optimale, 


^opt - 2 


) % 


2 \/2 


Un 


1 4 


q 

i m n 


(20.81) 


Etudions la sensibilite de la duree du mouvement a la valeur du rapport de 
vitesses en calculant le rapport de la duree du mouvement donnee par (20.74) a la 
duree obtenue avec 1’ adaptation optimale des inerties. On introduit les accelerations 
(20.79) et (20.76) ou on pose Q = 0. On trouve: 

^min _ j ^max _ j 'opt 0 [ ~ Jm 

^opt \ q ^ i 0 ^opt + ^ 


Introduisons l’inertie / tiree de (20.78), il vient 


^min _ J ^ * + 'opt 'j 
^ i 2 [ 'opt ' j 


(20.82) 


On constate que la duree du mouvement est assez peu sensible a la valeur du 
rapport de vitesses, elle augmente seulement de 1 1,8% lorsque le rapport de vitesses 
vaut la moitie ou le double de sa valeur optimale. Ce resultat revele que le choix du 
rapport de vitesses n’est pas pointu. On choisira de preference une valeur un peu 
superieure au rapport optimal afin de tenir compte du couple statique d’entraine- 
ment . 

Une fois le rapport de vitesses choisi, on verifie que la vitesse du moteur ne 
depasse pas sa vitesse maximale admissible, normalement la vitesse nominale. Cette 
condition s’ecrit, avec (20.73), 


( t?max ( , q q — ®max 


(20.83) 


Le mouvement doit s’effectuer en trapeze si cette condition n’est pas satisfaite. C’est 
le cas lorsque 
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q > 


i 2 q 


(20.84) 


Couple moteur le plus petit 

Calculons le couple moteur necessaire pour communiquer l’acceleration q a 
l’inertie menee (fig. 20.65): 





)) i 


(20.85) 



Fig. 20.67 Couple moteur en fonction du rapport de vitesses. 


Le couple presente un minimum (fig. 20.67) pour une valeur optimale du rapport 
de vitesses trouvee par la condition dM m /d/ = 0 . On obtient 


I iq + Q 

'opt , T ■■ 

v q J m q 

Portons cette valeur dans l’expression du couple, il vient 


( 20 . 86 ) 





(iq + Q)J m q 


Combinons avec (20.86), on obtient 


(20.87) 


M 

min 

M 

iV± m mm 


^ -An 'opt q 

2 Iq + Q 
q 'opt 


( 20 . 88 ) 


Lorsque l’effort d’entrainement statique est negligeable par rapport a la force 
d’inertie, Q « Iq , on trouve la meme valeur du rapport de vitesses optimal que celui 
(20.78) qui maximise L acceleration. 11 permet le mouvement le plus rapide avec le 
moteur le plus petit. 
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Cette etude montre clairement qu’il faut alleger toute la construction pour obtenir 
des mouvements de positionnement brefs . 

Exemple 

Considerons un mecanisme a vis de mouvement (fig. 20.68). L’inertie de la vis et 
de la masse en mouvement reduites a l’arbre du moteur valent 


'71'i 2 JlClvO'i'v) 2 

En egalant au moment d’inertie du moteur pour obtenir 1’ adaptation optimale, on 
obtient le rapport de transmission cherche : 


1 ( 


'lopt 


'll J n 


J V + 




'v ) 


(20.89) 
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or 
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Fig. 20.68 Schema d’une commande a vis de mouvement. 


Avec un moteur moderne a faible inertie et une vis a billes, on trouve souvent que 
le rapport de transmission optimal se trouve entre 0,5 et 2. 11 est alors preferable 
d’accoupler la vis directement au moteur pour simplifier le mecanisme et diminuer le 
cout, mais surtout pour supprimer le jeu de transmission. 

Philipp [20.5] relate l’essai de moteurs lineaires a enroulements triphases asyn- 
chrones qui offrent un comportement dynamique encore tres superieur a celui des 
commandes a vis a billes; ils permettent des commandes extremement performantes 
de tables de machines-outils. 


20.6.4 Choix d’un actionneur 
Caracteristiques de l’actionneur 

Un moteur de commande est caracterise par son couple nominal M N (fig. 20.69), 
habituellement constant jusqu’a sa vitesse nominale w N . Au-dela de cette vitesse, le 
couple diminue hyperboliquement a puissance constante (§ 20.5.3). Le moteur peut 
aussi s’exploiter pour freiner un mouvement avec un couple negatif, c’est-a-dire de 
sens oppose a la vitesse. 

Supposons que le couple d’entramement M e soit constant (§ 14.4.1), il comprend 
un couple de frottement et parfois un couple de gravite . Appelons encore : 

• J m le moment d’inertie du moteur 

• J e le moment d’inertie du systeme entraine reduit a l’arbre du moteur 

• i le rapport de vitesses de la transmission supposee uniforme 
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Fig. 20.69 Caracteristiques d'un actionneur et couple d'entralnement. 


L’ acceleration nominale de demarrage du recepteur vaut 


<7dN = 


~ M e 

( An + ■A ) * 


(20.90) 


Le moteur exerce maintenant un couple M m pour arreter le mouvement. La 
deceleration vaut 


(An + A:)* 


(20.91) 


La deceleration des mouvements de positionnement est en principe egale a 
L acceleration afin que les durees d ' arret et de demarrage soient egales. 11 faut done 


<7a = -‘Ain 


Avec les expressions ci-dessus des accelerations on trouve 

M m = -(M N - 2M e ) (20.92) 

Le moteur travaille dans le 2 e quadrant si ce couple est negatif. 

Conditions de dimensionnement 

La vitesse et 1‘acceleration necessaires resultent de l’etude du mouvement, 
tableau 20.64. 

L’ actionneur doit satisfaire les conditions suivantes pour que le reglage soit aise: 
• La vitesse nominale doit etre superieure a la vitesse maximale requise par le 
mouvement. On admet: 


^N ■^)4 r max 


(20.93) 
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• L’ acceleration nominate doit etre superieure a l’acceleration theorique necessaire : 

i/N > i/max (20.94) 

• Pour une adaptation optimale, le moment d’inertie du moteur doit etre egal au 
moment d’inertie reduit de l’entrainement. On admet cependant: 

/ m - (0,1 ... l)/ e (20.95) 

Une valeur inferieure de / m peut provoquer des instabilites de la commande. 


Demarche de dimensionnement du moteur 

• Choisir la vitesse nominate con du moteur. Tous les moteurs d’un meme type 
ont a peu pres la meme vitesse nominate. 

• Calculer le rapport de vitesses de la transmission; avec la condition (20.93) il vaut 


W N 

(! ... 3 )q max 


(20.96) 


• Calculer le moment d’inertie reduit J e et le couple d’entrainement M e de la 
machine avec le rapport de vitesse choisi. 

• Chercher par tatonnement le moteur dont le moment d’inertie J m et le couple 
nominal donne une acceleration qui satisfait la relation (20.94). Avec (20.90), 
il faut 


M n > M e + (y m + J e )iq max (20.97) 

• Verifier que la condition (20.95) est satisfaite. Si ce n’est pas le cas, modifier la 
valeur de i ou choisir un autre type de moteur. 

• La puissance nominate du moteur est 


P N - M n tu N 


Le cas echeant, corriger cette valeur pour tenir compte des conditions envi- 
ronnementales de fonctionnement (§ 20.3.2). 

Comparaisons des moteurs 

Reprenons l’expression de l’acceleration de l’inertie entrainee par un reducteur 
optimal : 


7 max 


j >1 

2 pj m 


Elevons au carre et groupons les grandeurs relatives au moteur: 




4 -9 

^^max 

V 


(20.79) 
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On appelle «power rate» du moteur la quantite 
Ml 

PR m = N (20.98) 

■An 

et «power rate» de la charge : 

PR e = Iqi ax (20.99) 

Done 

PR m = — PR e (20.100) 

V 

Les grandeurs PR m et PR e ont la dimension [W/s], d’oii le nom de «power rate» 
qu’on leur a donne dans la litterature anglo-saxonne. Aucun terme fran£ais adequat ne 
s’est impose jusqu’ici. 

Faisons apparaitre la «power rate» du moteur dans l’expression (20.81) de la 
duree optimale du mouvement : 


1 opt 


= H 


( I hi \ 


1/4 


( 20 . 101 ) 


La duree d’un mouvement est inversement proportionnelle a la racine quatrieme 
de la «power rate» du moteur. On a interet a construire des moteurs ayant la plus 
grande valeur de PR m possible, e’est-a-dire le plus grand rapport du couple nominal 
au moment d’inertie. C’est dans cette perspective qu’on a developpe de nombreux 
types de moteurs: moteurs-disques a bobinages imprimes (fig. 20.70), moteurs a 
rotors longs (fig. 20.71). Les fabricants les appellent moteurs-couples, servomoteurs 
(designation impropre) ou moteurs d’asservissement. 
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Fig. 20.70 Moteur-disque. 


Fig. 20.71 Moteur a rotor long. 


On peut envisager d’autres sources d’energie que les moteurs electriques pour 
des commandes de positionnement . La definition de la «power rate» s’applique aussi 
aux verins pour lesquels on a, de maniere analogue. 


m 


( 20 . 102 ) 
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avec: 

force exercee par le fluide de commande 
m masse du piston et de sa tige 

Une etude comparative de divers moteurs du commerce revele que la «power 
rate» des moteurs et des verins hydrauliques est 100 a 200 fois plus grande que celle 
des moteurs electriques. C’est pourquoi les moteurs hydrauliques permettent des per- 
formances encore plus elevees que les meilleurs moteurs electriques. Selon (20.101), 
la duree d’un mouvement commande hydrauliquement est environ le tiers de ce 
qu’elle serait avec une commande electrique. 

20.6.5 Energie dissipcc 

Un moteur electrique regie permet une deceleration egale a 1’ acceleration. Sup- 
posons un mouvement en trapeze (fig. 20.72), f d = f a , et calculons Tangle parcouru 
par le rotor. 

*P = ^ — ®max + ®ma x(^ ~ 2f d ) = ® m ax(-^ — ^d) 



Fig. 20.72 Mouvement en trapeze. 


L’ acceleration etant donnee, w max = co f d . En negligeant le couple d’entrai- 
nement statique, on a: 

cp = co f d (t - f d ) = Mn t d (T - t d ) 
m + ■'e 

Le couple fourni par un moteur a courant continu est proportionnel au courant /, 

alors 


bl 

cp = 

'MU + 

ou b est une constante du moteur. Cette equation fournit le courant d’ alimentation 
necessaire : 


f d( T ~ r d) 
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j _ <P{Jm + ^e) 1 

b f d( T ~ f d) 

L’energie Joule totale dissipee dans la resistance R du bobinage, durant l’accele- 
ration et la deceleration, vaut, 

% = 2 RI 2 t d 


En substituant le courant, il vient 


W„ 


2 R 


v 2 {j m +hf i 


td{T~ t A ) 


(20.103) 


Le moteur presente une perte minimale pour d W p / d f d = 0 . On trouve les solutions 
f d - et t d = T 


Seule, la premiere a un sens. L’energie dissipee dans le moteur est minimale pour une 
marche en trapeze avec t d = f a = r p = T/3. En portant ces valeurs dans (20.103), 
on obtient 


W r 


p min 


27 <p 2 {j m + J,f 
2 b 2 T 3 


(20.104) 


Comparons cette perte a celle qu’on aurait pour parcourir le meme angle dans le 
meme temps total, mais avec une acceleration plus faible telle que le mouvement 
s’effectue en triangle. II suffit de poser f d = T/2 dans (20.103), on a 


%A = 16 /? 


cp 


'■{J m + hf 


b 2 T 3 


et finalement 


W 

rr p mm 


— = 0,844 
32 


On constate que, pour une duree donnee, il est preferable d’effectuer le mouve- 
ment en trapeze optimal plutot qu’en triangle, car le moteur chauffe moins. 


20.6.6 Directives de conception 

Voici des regies a observer pour creer un mecanisme de positionnement rapide et 
precis, notamment pour la construction de robots. Elies resultent des paragraphes pre- 
cedents et des chapitres 15 et 17. 
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Mouvement 

Choisir une loi du mouvement cycloi'dale, a jerk minimum ou toute autre loi 
favorable du point de vue vibratoire, si possible sans phase de regime permanent. 

En revanche, si le temps disponible le permet, effectuer le mouvement en trapeze 
optimal afin de diminuer l’echauffement du moteur. 

Inertie 

Diminuer les inerties du mecanisme pour reduire la taille du moteur ou, a taille 
egale, accelerer le mouvement. Cette mesure accroit aussi les pulsations propres, 
favorise l’amortissement des vibrations transitoires et ameliore la precision du posi- 
tionnement. 

Rigidite 

Construire le plus rigide possible pour accroltre les pulsations propres du 
mecanisme. 

Amortissement 

Viser a obtenir un fort amortissement des structures par un choix adequat des 
materiaux, prevoir des dispositifs idoines pour abreger E amortissement des vibrations 
transitoires . 

Rapport de vitesses 

Construire la transmission avec le rapport de vitesses optimal pour obtenir 
1’ acceleration la plus forte et le mouvement le plus bref. 

Jeu 

Construire toutes les liaisons avec le plus petit jeu compatible avec le fonction- 
nement. Si possible supprimer les jeux par precontrainte. 

Commande 

Utiliser des algorithmes de commande et de reglage permettant le positionnement 
le plus precis. Des systemes autoadaptatifs sont favorables lorsque les masses varient. 

Moteur 

Choisir un moteur avec un gros couple et une petite inertie, plus precisement avec 
une «power-rate» elevee. 


20.7 VEHICULES 

20.7.1 Resistance a l’avancement 

En regime permanent, la resistance a l’avancement se compose principalement de 
trois forces : 

• La resistance au roulement sur une pente ay ant un angle de montee a: 


F r = mgf cos a 


(20.105) 
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avec: 

m masse du vehicule 

/ facteur de resistance (frottements mecaniques, resistance des pneus) 

Cette resistance est petite comparativement aux autres forces (f » 0,01); on 
admet cos a = 1 . 

• La resistance de pente : 

F p = mg sin a (20.106) 

Le sinus de Tangle de montee peut se calculer a partir de la pente p = tan a : 



Pour les pentes habituelles, on admet 

Fp <» mgp (20.107) 

L’erreur ir est sensible que pour les tres fortes pentes, mais elle conduit heu- 
reusement a un calcul pessimiste. 

• La resistance aerodynamique de Pair: 

F a = C x A^v 2 (20.108) 

avec: 

C x facteur de resistance aerodynamique frontal 
A aire du maitre-couple 
p masse volumique de Pair 
v vitesse du vehicule par rapport a Pair 

La resistance totale ou force propulsive necessaire vaut 

= mg(f+ p ) + C x A^v 2 (20.109) 

F e = F e (v,p ) est une parabole (fig. 20.73) dont Pordonnee a Porigine augmente 
lineairement avec la pente. On admet habituellement dans ces calculs que la vitesse du 
vent est nulle. 

La puissance de propulsion 


p e = F e v 


mg 


(/ + P) 


+ C x A — v 2 
2 


(20.110) 


augmente tres vite avec la vitesse, pratiquement avec le cube de la vitesse en palier. 
Cette loi, grossierement valable pour tous les engins se depla 5 ant dans un fluide. 
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P 



P = 0 


v 



Fig. 20.73 Resistance a l’avancement d'un vehicule en fonction de sa vitesse et de la pente. 

explique le plafonnement de la vitesse des avions et des navires pour des raisons eco- 
nomiques et techniques. 

20.7.2 Caracteristique motrice 
Caracteristique ideale 

Le moteur et la transmission entrainent une roue (fig. 20.74) a la vitesse io R et lui 
appliquent un couple M R . Supposons que la transmission comporte un coupleur 
hydrodynamique presentant un glissement g H et des organes de transmission positifs 
dont le rapport de transmission est i. La vitesse du moteur etant co, on a par la defini- 
tion (20.62) du glissement 


La vitesse du vehicule se trouve a partir de (5.34) et de (5.36); avec le glissement 
au point de contact de la roue g R . on a 



v 


M 1 " £h)(1 _ £r)~ 


( 20 . 111 ) 


Le moteur cree la force motrice 


F = 


>/ T i M 


(20.112) 


r 


ou: 


>]j rendement des organes de transmission positifs 
r rayon statique de la roue (fig. 20.74) 

M couple du moteur 


La puissance motrice disponible au point de contact de la roue vaut 
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ou P = id M est la puissance du moteur. 

Le rendement global depuis le moteur jusqu’au point de contact vaut 

>7 = ^ = ? 7t ( i - ^h) — (! - Sr) (20.114) 

P r 

Les transmissions hydrodynamiques abaissent un peu le rendement, c’est pour- 
quoi on a developpe des dispositifs qui solidarisent leurs arbres = 0 ) en marc he 
economique sur autoroute. A grande vitesse de vehicules automobiles, on a mesure un 
rendement global de l’ordre de 85% avec une transmission mecanique et 83% avec un 
convertisseur de couple. 



V 


Fig. 20.74 Roue motrice. 



Fig. 20.75 Caracteristiques ideales au point 
de contact des roues: (a) force motrice; 
(b) puissance. 


II faudrait pouvoir exploiter la pleine puissance du moteur quelle que soit la 
vitesse du vehicule. La force motrice ideale 


F = 



v 


77 P 

V 


(20.115) 


serait representee par une hyperbole (fig. 20.75) limitee par la force maximale f max 
d’adherence de la roue. Les formules (20.111) et (20.112) permettent de tracer la 
caracteristique de la force motrice au point de contact de la roue, ce que les construc- 
teurs de locomotives appellent la caracteristique a la jante. La relation entre le couple 
M et la vitesse <n est donnee par la caracteristique du moteur. 

Le moteur ideal devrait fonctionner a puissance constante pour offrir une carac- 
teristique couple-vitesse hyperbolique . Ceci explique la faveur des moteurs electriques 
series dans les engins de levage et pour la traction des chemins de fer. La caracteristi- 
que des machines a vapeur a piston est aussi voisine d’une hyperbole. 
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Moteurs a piston 

La figure 20.76 reproduit l’allure typique des caracteristiques des moteurs a pis- 
ton, a allumage commande ou a combustion interne. Le moteur fonctionne mal ou cale 
au-dessous de la vitesse minimale M mm , la vitesse maximale ® max est limitee par la 
resistance mecanique des organes et par l’affolement de la distribution. 

La caracteristique de couple presente un maximum M max . Le couple diminue 
vers les vitesses elevees du fait des pertes de charge dans la tuyauterie d’air frais et 
dans l’echappement. La puissance passe par un maximum P max pour une vitesse un 
peu inferieure a la vitesse maximale. Comparees a la figure 20.75, ces caracteristiques, 
grossierement a couple constant, conviennent mal aux vehicules. 



La transmission doit adapter les caracteristiques du moteur aux exigences du 
vehicule. En augmentant le rapport de transmission, la vitesse du vehicule diminue, 
formule (20.1 1 1), tandis que la force propulsive crolt (20.1 12). En faisant fonctionner 
le moteur a son regime de puissance maximale, le point F = F(v) decrit une hyper- 
bole si le rapport de transmission varie en continu. 

20.7.3 Rapport de transmission 
Generalites 

Etudions maintenant particulierement le probleme des vehicules routiers. 

Les boites de vitesses donnent pour chaque rapport une autre caracteristique 
motrice au point de contact (fig. 20.77). On se rapproche d’autant mieux de Lhyper- 
bole ideale et on exploite d’autant mieux la puissance du moteur que le nombre de 
rapports de transmission est plus grand. On tend aujourd’hui a elargir la gamme des 
rapports de transmission. D’une part parce qu’une forte acceleration au demarrage 
necessite de grands rapports, d’autre part parce que les moteurs modernes fonc- 
tionnent economiquement vers 2000 t/min seulement, ce qui implique de faibles 
demultiplications a la vitesse maximale. II faudrait maintenant 6 a 9 vitesses, ce qui 
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Fig. 20.77 Caracteristiques d'une voiture a 4 vitesses. 


est ingerable par le conducteur moyen. Cette evolution pousse au developpement de 
variateurs continus controles electroniquement, mais ces transmissions ne sont pas 
encore au point pour transmettre la puissance des voitures des classes moyennes et 
superieures. Les transmissions hydrostatiques se sont revelees jusqu’ici trop bruyan- 
tes et trop couteuses. 

Les vehicules utilitaires dont la masse varie dans de tres larges proportions, au gre 
du chargement, exigent un grand nombre de vitesses, tout comme les machines de chan- 
tier et les tracteurs agricoles qui doivent pouvoir fonctionner dans une tres large gamme 
de vitesses et d' efforts. 11 existe des tracteurs avec 22 vitesses avant et 6 vitesses arriere. 

On se limite a montrer le calcul des rapports de transmission extremes : 

• le rapport minimal pour circuler a la vitesse maximale; 

• le rapport maximal pour franchir la pente la plus forte ou pour obtenir L acce- 
leration maximale. 

Vitesse maximale en palier 

Le moteur d’un vehicule doit donner toute sa puissance lorsqu’il circule a sa 
vitesse maximale en palier. Mais on peut se demander ou situer le point de fonctionne- 
ment sur la caracteristique de puissance du moteur. On distingue trois cas (fig. 20.78): 

• Courbe 1. Le moteur fonctionne a sa puissance maximale et la vitesse du 
vehicule est la plus elevee qu’il puisse atteindre, point de fonctionnement N | . 

• Courbe 2. La vitesse maximale au point de fonctionnement N 2 est obtenue 
pour une vitesse du moteur w 2 superieure a la vitesse W\ de puissance maxi- 
male, mais naturellement inferieure a la vitesse maximale admissible <u max . La 
vitesse v 2 du vehicule est inferieure a sa vitesse maximale possible. 
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• Courbe 3. Le point de fonctionnement N 3 se trouve a gauche du point a puis- 
sance maximale; la vitesse est aussi inferieure. 



Fig. 20.78 Caracteristiques a la puissance maximale: (a) puissance au point de contact; (b) puissance du 
moteur en fonction de sa vitesse. 


On choisit la position de la courbe de puissance sur la base de considerations pra- 
tiques. L’excedent de puissance P a = P c - P e disponible avec la courbe (2) pour 
accelerer le vehicule ou pour gravir une faible pente est plus grand, mais le moteur 
tourne plus vite. Cette position de courbe est favorable pour un vehicule a caractere 
sportif. En revanche, le regime du moteur est plus lent avec la courbe (3), le moteur est 
menage et consomme moins de combustible. Ce point de fonctionnement s’utilise en 
marche economique a grande vitesse des voitures de tourisme sur autoroute tandis que 
le rapport immediatement inferieur sert a franchir de petites pentes ou pour accelerer 
rapidement a grande vitesse. II correspond a ce qu’on appelait autrefois une vitesse 
surmultipliee (overdrive). 

Le point de fonctionnement etant choisi, par exemple N 3 , on a la puissance du 
moteur / 3 et la puissance au point de contact de la roue par (20.1 13). En egalant cette 
puissance a celle d’entrainement (20.110), on obtient une equation dont on tire la 
vitesse v 3 du vehicule. Le rapport de transmission souhaite s’obtient enfin a partir de 
(20.111) 


<■ - ^(1 - s„)(l - Sr) 
V 3 


(20.116) 


Vitesse maximale en pente 

Tracons la caracteristique de la force motrice F(v) disponible au point de contact 
de la roue pour un certain rapport de transmission. On peut raisonner en terme de puis- 
sance ou en terme d’effort. Supposons tout d’abord que le vehicule doive franchir le 
plus rapidement possible une pente p l (fig. 20.79). La caracteristique F(v) de l’effort 
moteur doit passer par un point de fonctionnement N ] tel que le moteur fournisse sa 
puissance maximale. Ce point se trouve a l’intersection de la parabole F el avec 
l’hyperbole de puissance maximale /)■ max . Selon la figure 20.76, le moteur fournit sa 
puissance maximale pour une vitesse top raax avec le couple 
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®P max 

La force motrice obtenue avec ce couple se calcule par (20.112). En l’egalant a 
l’effort resistant donne par (20.109), on obtient: 

mg(f + P\) + C x A^v l = — M Pmax (20.117) 

2 r 

Compte tenu du fait que les vitesses vj et £Wp max sont liees par (20.111), cette 
equation permet de calculer le rapport de transmission cherche. 



Fig. 20.79 Points de fonctionnement aux pentes maximales. 


A petite vitesse, normale en forte montee, on peut negliger la resistance 
aerodynamique. Par consequent, le rapport de transmission necessaire en premiere 
vitesse vaut simplement 

i = 


rmg(f + Pl ) 

?7 I My, max 


(20.118) 


Pente maximale 

Supposons maintenant que le moteur fonctionne au couple maximal M max , point 
N 2 , de la figure 20.79, il permet au vehicule de franchir la pente 


P 2 = 


>lT i M max 
rmg 




(20.119) 


En introduisant le rapport de transmission calcule ci-dessus, on obtient 
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Pi = max (f + Pl ) -/ (20.120) 

max 

On estime qu’un vehicule doit pouvoir franchir la route montagneuse presentant 
la plus forte pente existante. En Europe, il s’agit du col de la Turacher Hohe, en 
Autriche, avec une pente de 32%. Les vehicules modernes permettent de gravir des 
pentes encore plus fortes. 

Le rapport de transmission en premiere vitesse est proportionnel a la masse du 
vehicule; c’est pourquoi les poids lourds ont de fortes demultiplications. La premiere 
vitesse est aussi d’autant plus «courte» que le moteur est moins puissant. 


Acceleration maximale 

La force acceleratrice est la difference entre la force motrice F et la force resis- 
tante F e . Elle se lit directement dans le diagramme vitesse-force. L’ acceleration du 
vehicule vaut 

a=\{F~F e ) ( 20 . 121 ) 

m" 

La masse reduite m* au niveau du vehicule tient compte de toutes les masses tournan- 
tes, elle est fonction du rapport de transmission; voir la formule (13.83). 

Designons par: 

• J* le moment d’inertie de tous les organes situes en amont de la boite a vites- 

ses reduit a l’arbre du moteur; 

• Jj le moment d’inertie reduit a l’essieu moteur de tous les organes situes en 

aval de la boite a vitesses y compris la masse du vehicule; le calcul 
s’effectue avec le modele cinetostatique. 

Le rapport de transmission optimal pour obtenir la plus forte acceleration se cal- 
cule en appliquant (20.78). On trouve: 


; opt (l £h) 


J 2 

^ 0t 0 - g H )Ji 


( 20 . 122 ) 


Cette valeur est generalement superieure au rapport calcule pour le franchisse- 
ment de la pente. L’effort au point de contact est limite par l’adherence des pneus, 
mais le grand rapport de transmission necessaire pour accelerer rapidement le vehicule 
est habituellement exploitable sur route asphaltee seche. 


Rapports de transmission intermediate 

Les rapports de transmission intermediates peuvent se determiner en cherchant a 
accelerer une voiture jusqu’a 100 km/h le plus rapidement possible tout en tenant 
compte de la coupure d’ acceleration lors des changements de vitesse. Mais l’etage- 
ment resulte surtout du desir de rendre agreable la conduite dans la pratique de la cir- 
culation routiere. 
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20.8 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

L’ etude de l’entrainement d’une machine a pour but de choisir le genre, le type, la 
puissance nominale et la vitesse du moteur. Ce choix est lie a celui des caracteristiques 
principales de la transmission, notamment au rapport de vitesses. 

La puissance d’entrainement requise se determine en partant du recepteur situe 
au bout de la chaine cinematique, puis en remontant vers le moteur en ajoutant toutes 
les pertes dans la transmission. 

La puissance nominale d’un moteur est la puissance qu’il peut fournir en regime 
continu, dans les conditions normales d’emploi, sans subir aucun dommage. Elle 
depend etroitement du refroidissement; la puissance nominale des moteurs electriques 
est definie pour une temperature ambiante de 40° C et une altitude de 1000 m. Elle 
diminue au-dela de ces limites. 

La puissance nominale d’un moteur doit en principe etre egale ou superieure a la 
puissance d’entrainement. Mais un moteur electrique est surchargeable en cas de mar- 
che a regime variable (service temporaire, service intermittent) tant que ses elements 
critiques ne depassent pas leur temperature admissible. Dans ces cas, il est avantageux 
de choisir un moteur dont la puissance nominale est plus petite. 

Une duree de demarrage courte ou un espace de demarrage limite conditionnent 
aussi la puissance requise du moteur. Ce critere est parfois determinant par rapport au 
critere de la puissance d’entrainement, specialement pour l’entrainement de recepteurs 
doues d’une grosse inertie et necessitant peu de puissance en regime permanent. 

Lors de demarrages repetes se succedant rapidement, on verifie que l’echauffe- 
ment du moteur ne depasse pas la limite admissible. Ce probleme est analogue a celui 
rencontre avec les embrayages et les coupleurs. 

En cas d’efforts d’entrainement tres fortement variables, on associe avantageu- 
sement le moteur a un volant afin de regulariser la vitesse et d’etaler la fourniture 
d’energie du moteur dans le temps. Un volant est d’autant plus efficace que la caracte- 
ristique de couple du moteur est moins rigide; il existe des moteurs speciaux a fort 
glissement pour cet usage. 

Lorsqu’une machine est entrainee par plusieurs moteurs en tandem, il importe 
qu’ils aient tous la meme caracteristique de couple afin de repartir egalement la puis- 
sance entre eux. 

La vitesse du moteur devrait en principe etre egale a la vitesse requise par la 
machine. Mais, lorsqu’il faut intercaler un reducteur, on choisit la vitesse du moteur de 
telle maniere que le cout total du moteur et du reducteur soit minimal. 

Un reducteur est indispensable avec les moteurs electriques ou a piston s’il faut 
fournir un gros effort a faible vitesse . 

On varie a volonte la vitesse du recepteur, soit en jouant sur la vitesse du moteur, 
soit en intercalant un variateur mecanique ou hydrostatique. Le demarrage progressif 
d’un recepteur a forte inertie s’opere avantageusement par un coupleur. Les coupleurs 
glissent toujours un peu, dissipent de l’energie et chauffent; les coupleurs centrifuges a 
frictions et les coupleurs synchrones font exception. Les coupleurs se component 
comme des organes non positifs, ils font aussi office de limiteur de couple. 

La construction des mecanismes de positionnement et des robots est dominee par 
le souci d’effectuer les mouvements dans le temps le plus bref. Ce resultat est atteint 
en ralentissant immediatement le mouvement apres le demarrage (marche en triangle) 
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et en visant des accelerations et decelerations elevees. Si la vitesse maximale est supe- 
rieure a la vitesse praticable, il convient d’intercaler une periode de mouvement per- 
manent (marc he en trapeze). Pour un moteur donne, la plus forte acceleration est obte- 
nue avec une transmission dont le rapport de vitesse est tel que 1’inertie du mecanisme 
reduite a l’arbre du moteur est egale au moment d’inertie du moteur (vrai seulement 
pour un couple d’entrainement statique nul). II faut en plus: 

• diminuer le plus possible l’inertie du mecanisme; 

• utiliser des moteurs de commande speciaux a faible inertie appeles moteur- 
couple ou moteur d’asservissement. 

La duree du mouvement au voisinage de l’adaptation optimale ir est pas tres sen- 
sible au rapport de transmission. II est preferable de choisir un rapport de vitesses un 
peu superieur au rapport optimal afin de tenir compte du couple statique d’entrai- 
nement. L’utilisation de moteurs hydrauliques peut reduire de 2/3 la duree du demar- 
rage par rapport a un moteur electrique . 

Le choix d’un moteur de positionnement s’opere avantageusement a l’aide de la 
notion de «power rate». 


CHAPITRE 21 


STABILITE 


21.1 INTRODUCTION 


Un systeme est en equilibre stable s’il revient a son etat d’equilibre apres en avoir 
ete temporairement ecarte par une quelconque perturbation. II faut pour cela qu’un 
phenomene stabilisateur s’oppose a la perturbation pour ramener le systeme vers son 
etat d’equilibre. Exemple classique, le poids d’un pendule ecarte de sa position verti- 
cale donne lieu a une force de rappel vers l’etat d’equilibre. En revanche, un systeme 
est instable s’il ne revient pas a son etat d’equilibre apres en avoir ete temporairement 
ecarte, et qu’il tend, au contraire, a s’en ecarter encore plus. 

L’ etude de la stabilite des systemes s’est beaucoup developpee pour les besoins 
du reglage automatique. Du point de vue mathematique, un systeme lineaire est stable 
si tous les poles de sa fonction de transfert ont leur partie reelle negative. 

Les instabilites sont souvent dangereuses, comme le flambage, mais elles sont 
parfois mises a profit pour obtenir certains effets interessants . Ce chapitre a unique- 
ment pour but d’attirer V attention du concepteur sur des phenomenes importants; les 
demonstrations se trouvent dans la litterature. II est structure comme suit: 

• Section 21.2 Instabilites de position. 

• Section 21.3 Instabilites de forme, flambage et voilement. 

• Section 21.4 Instabilites thermiques. 

• Section 21 .5 Auto-excitation de vibrations. 

• Section 21.6 Conclusions principales. 


21 .2 INSTABILITY DE POSITION 

La position des mecanismes est generalement stable ou indifferente . Mais il existe 
des cas ou un systeme peut passer subitement d’un etat d’equilibre stable dans un autre 
etat d’equilibre stable; on dit qu’il est bistable. Voici quelques exemples d’ application. 

Une manette est tiree par un ressort dans Tune ou l’autre de ses positions 
extremes (fig. 21.1). Dans un interrupteur a bascule (fig. 21 .2), le contact est maintenu 
par un ressort jusqu’a ce que la manette passe la position centrale, puis le ressort 
culbute brusquement le contact dans 1’ autre position. 

Les soupapes de surete s’ouvrent progressivement sous l’effet de la pression qui 
agit sur l’obturateur. Si le fluide est un gaz ou une vapeur, on obtient immediatement 
une ouverture complete en disposant un disque sur la tige de la soupape (fig. 21 .3) ; la 
vapeur qui s’echappe agit dynamiquement sur le disque et ouvre brusquement comple- 
tement la soupape. 
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Fig. 21.1 Manette bistable. 



Fig. 21.2 Interrupteur a bascule. 


disque 



Fig. 21.3 Soupape de surete a grand debit et a contrepoids. 


Les turbines a vapeur sont toujours equipees d’un dispositif de protection contre 
les survitesses (fig. 21.4) consistant en un doigt (1) loge dans l’arbre (3). Le centre de 
gravite du doigt se trouve initialement a la distance e de l’axe de rotation. La force 
centrifuge mem 2 s’oppose a la precontrainte F 0 d’un ressort (2); ces forces sont ega- 
les pour la vitesse limite 


^lim 


I3_ 

A) me 


Au-dela de cette vitesse, le doigt glisse radialement d’une quantite x en com- 
primant le ressort dont la rigidite est k. Le doigt est soumis aux forces suivantes : 

• la force centrifuge F c = m ( e + x)m 2 

• la force du ressort F R = F 0 + kx 

On s’arrange pour que le mecanisme soit instable afin que le doigt sorte brus- 
quement de l’arbre et vienne heurter au passage une piece qui commande la fermeture 
d’urgence de l’arrivee de vapeur. 11 suffit pour cela que la force centrifuge croisse plus 
vite que la force de rappel du ressort (fig. 21 .5), c’est-a-dire que 
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> d 

d* Ax 


= k 


( 21 . 1 ) 


a la vitesse limite de declenchement. Cette condition est satisfaite pour mm j? m > k . 
Le seuil de declenchement se regie par la tension initiale du ressort. 



Fig. 21.4 Doigt de declenchement centrifuge en 
cas de survitesse. 



Fig. 21.5 Caracteristiques de force du dispositif de 
la figure 21.4. 


Le meme principe est applique dans la construction de verins electrodynamiques uti- 
lises pour desserrer des freins d’engins de levage (fig. 21 .6). Un moteur electrique (1) met 
en rotation des masselottes (2) qui s’ecartent en poussant sur l’axe (3). Ce dernier est guide 
par un roulement a billes qui transmet la poussee a la tige de commande (4) et comprime 
les ressorts (5) charges de ramener les organes dans la position de repos a F arret du moteur. 



1 2 3 4 

Fig. 21.6 Verin a commande centrifuge. 


Un coupleur synchrone transmet normalement un couple sans glissement entre 
les deux arbres. Le glissement debute brusquement lorsque le couple resistant atteint 
ou depasse la valeur M Emax (fig. 20.41). La transmission est instable parce que le 
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couple transmis diminue lorsque le glissement augmente; par consequent 1‘arbre 
secondaire s’arrete tant que le couple resistant est superieur au couple transmis par le 
coupleur. 


21.3 INSTABILITY DE FORME 

21.3.1 Generalites 

On observe que des pieces sollicitees en compression par des charges croissantes 
peuvent brusquement changer de forme. Ce changement intervient pour une certaine 
valeur de la charge, dite charge critique , a laquelle correspond une contrainte critique 
dans le materiau. Considerons, par exemple, une poutre droite comprimee. On distin- 
gue deux sortes de changement de forme : 

• le flambage est un changement brutal de la forme de la fibre neutre de la 
poutre; initialement rectiligne, celle-ci se courbe et s’effondre sur elle-meme 
sans que la section de la poutre change de forme (sous reserve des parties forte - 
ment pliees) (fig. 21.7); 

• le voilement est un changement brutal de la forme des sections sans que la 
forme de la fibre neutre ne soit affectee (fig. 21 .8). 



Fig. 21.7 Flambage. 


Fig. 21.8 Voilement d’un fer en U. 


Toutes les structures minces et longues (poutres droites ou en arc de cercle, pla- 
ques, coques) sont susceptibles de flamber ou de voiler. On se limite ici a quelques cas 
simples, mais demonstratifs. Si le flambage conduit tres souvent a la mine de 
Touvrage, le voilement permet parfois une breve poursuite de T exploitation. On a vu 
des sous-marins revenir a la surface avec une coque voilee localement, des avions 
atterrir avec le revetement de la carlingue completement plisse. 

21.3.2 Poutres droites 
Flambage 

On sait quTine poutre droite comprimee flambe pour une charge critique donnee 
par la formule d ’Euler: 
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it 2 El 



( 21 . 2 ) 


ou I est le moment quadratique de surface le plus petit de la section de la poutre. La 
longueur de flambage £q depend des liaisons de la poutre ; elle est donnee par la figure 


21.9. 



Fig. 21.9 Longueur de flambage de poutres droites. 


La contrainte critique de flambage vaut 


a 


C 


T 

A 


ou 


it ,Er 


i 


IT 

\ A 


(21.3) 


(21.4) 


est le rayon de giration minimal de la section de la poutre. On appelle elancement de 
la poutre le rapport 



i 


Alors 




ji~ E 

IT 


(21.5) 


( 21 . 6 ) 


C’est une fonction hyperbolique de Lelancement (fig. 21.10) valable seulement 
dans le domaine de proportionnalite du materiau. La valeur de Lelancement a 
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laquelle la contrainte critique est egale a la limite de proportionnalite du materiau 
vaut 


A 


p 



(21.7) 


Ainsi, le diagramme est partage en deux domaines : 

• A > A p , a < /? p , domaine du flambage elastique ; 

• A < A p , a > R„ , domaine du flambage plastique . 

Dans le domaine plastique, l’incurvation de la poutre decharge le materiau situe 
du cote convexe et augmente la contrainte du cote concave. Du fait de la plastification 
croissante, le module d’elasticite tangent diminue et la partie fortement comprimee 
participe relativement moins a un nouvel accroissement de la charge. La contrainte cri- 
tique decrit alors la branche A-B en fonction de l’elancement, elle depend de la forme 
de la section de la poutre et de Failure de la relation e -cr du materiau. Plusieurs theo- 
ries ont ete proposees pour calculer la courbe en question, notamment par Engesser- 
Karmann et par Tetmayer. 



On peut calculer la contrainte de flambage par une formule unique, a condition de 
remplacer le module d’elasticite par une valeur reduite: 

E' = X E (21.8) 

ou x est un facteur qui tient compte de la plasticite du materiau. X = l dans le 
domaine du flambage elastique, X < 1 dans celui du flambage plastique; il depend du 
materiau, de la forme de la section et de Felancement. La charge critique s’ecrit alors: 

it 2 X EI 

f 2 


F r 


(21.9) 
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Exprimons la contrainte critique de maniere a faire apparaitre clairement les don- 
nees de dimensionnement d’une poutre au flambage, c’est-a-dire la charge critique et 
la longueur de flambage. Operons le changement d’ecriture suivant: 


Or = 


g (W F c V F C 


A A i 0 

Introduisons une fois F c par I ‘expression (21 .9); on a: 


ir y I 




V' F c 


( 21 . 10 ) 


La premiere fraction ne depend que de la forme de la section de la poutre, elle vaut par 
exemple : 


-\ / JC 

• ^ — = 0,8862 

2 , — 

• 0,6267 J — 

V e 


pour un cercle (barre ronde) ; 

pour un anneau mince de diametre exterieur D et d’epais- 
seur e (tube circulaire) . 


,F C / est le veritable parametre de base du flambage. On trouve des courbes don- 
nant o c en fonction de ce parametre pour divers materiaux et pour divers pro fils. 

Dimensionner une poutre au flambage consiste a chercher sa section en fonction 
de la charge critique F c souhaitee et de la longueur de flambage ■ Le profil de la 
poutre et le materiau etant choisis; la courbe donne la contrainte critique qui fournit 
ensuite l’aire de la section necessaire: 


A > -L (21.11) 

21.3.3 Voilement d’un tube comprime 

Un tube a paroi tres mince soumis a une charge axiale est susceptible de voiler 
sans flamber. II se forme une serie de bosses alternativement convexes et concaves et 
des plissements. Ce probleme est etudie en detail dans Fouvrage de Fliigge [21.1] et 
resume par Timoshenko [21 .2] . Pour des tubes plus longs que leur diametre exterieur 
D, la contrainte critique de voilement est donnee par la formule: 

2 E 


e 

D 


( 21 . 12 ) 


II convient de proceder a un calcul plus detaille lorsque le cylindre est plus court 
que son diametre. 

Cependant, afin de tenir compte des imperfections geometriques qui provoquent 
le voilement deja pour une contrainte inferieure, on calcule en pratique seulement avec 
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la moitie de cette valeur theorique. Lorsque la contrainte excede la limite de propor- 
tionnalite, il faut encore faire intervenir le facteur de plasticite de sorte que 


XE 


3(l - /i 2 ) 


D 


(21.13) 


La charge critique 


F c = jt eDo c 



XEe 2 


(21.14) 


est proportionnelle au carre de l’epaisseur du tube, mais independante du diametre et 
de la longueur. 

Un tube sollicite en flexion presente un danger de voilement analogue. 


Tube comprime optimal 

Un tube est le profil le plus efficace car sa masse est plus petite que celle de tout 
autre profil pour la meme charge de flambage. La formule (21.11) donne la section 
necessaire d’un tube, mais on ne peut pas le faire aussi fin qu’on veut puisque la min- 
ceur de la paroi est limitee par le voilement. Le tube optimal est celui qui fiambe ou 
voile pour la meme charge axiale. 

Egalons (21 .10) a (21 .13) ; pour un tube a paroi mince avec le coefficient de Pois- 
son u = 0,3, il vient: 


0,6267 ( X E y 12 ^- = 0,605 X E^ 

Cette equation fournit l’epaisseur relative (e/Z?) t que Lon peut ensuite intro- 
duire dans Pune ou l’autre des expressions (21.10) ou (21.13) pour trouver la con- 
trainte de compression optimale : 

, r .2/3 

Oo„p, - 0,619(x£) 2 ' 3 LL (21.15) 

Cette contrainte est donnee par des diagrammes en fonction de F c / £ 0 pour divers 
materiaux en tenant compte du facteur de plasticite ( % = 1 dans le domaine du flam- 
bage elastique). 

Avec les relations 



et 


opt 
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a = 


it eD 


o, 


c opt 


on trouve les dimensions de la section cherchee. Le diametre vaut: 


/J opt — 


^(e/D) 


opt a c opt 


(21.16) 


et l’epaisseur: 


e opt 


i Wopt^c 

y K opt 


(21.17) 


21.3.4 Poutre comprimee courbe ou sous charge excentree 

La force qui comprime une poutre est souvent decentree d’une quantite 8 par rap- 
port a la fibre neutre (fig. 21.11a). On trouve dans les ouvrages classiques de resistance 
des materiaux que la flee he maximale, au milieu de la poutre, vaut alors 


Lmax 

(5 


1 

/it I F \ 



- 1 


(21.18) 


oil F / F c est le rapport de la force effective a la charge critique de flambage. 



Fig. 21.11 Poutre comprimee: (a) charge excentree; (b) poutre avec une fleche initiale. 


Des defauts de fabrication donnent toujours aux poutres une certaine fleche ini- 
tiale Vo (fig. 21.11b). La fleche croit avec la charge appliquee selon 
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j_max 

yo 



(21.19) 


Dans le cas ideal, la poutre reste droite puis s’effondre brusquement lorsque la 
charge critique est atteinte (fig. 21.12). En realite, la deformation croit progressive- 
ment avec la charge. Les formules (21 .18) et (21 .19) permettent de dimensionner une 
poutre si la fleche maximale est limitee par des considerations constructives. C’est 
aussi pour anticiper ces deformations initiales que l’on prend habituellement une tres 
forte marge de securite pour choisir la charge critique de dimensionnement. 


21.3.5 Flambage sous charge pulsee 

Les bielles soumises a des compressions pulsees sont susceptibles d’entrer en 
resonance parametrique et de vibrer lateralement assez fortement pour flamber dyna- 
miquement. Ce probleme est etudie en detail par Klotter [21.3]. Admettons que la 
force de compression resulte de la superposition d'une force alternee F a a une charge 
constante F m , soit 


F = F m + F a cos Qt 


( 21 . 20 ) 



Fig. 21.12 Fleche d’une poutre comprimee. Fig. 21.13 Barre comprimee. 


La bielle (fig. 21.13) est une poutre a masse uniformement repartie. Sa premiere 
pulsation propre est donnee par 


tUj 


it 2 I El 

t 1 y pa 


avec: 

E module d’elasticite du materiau 
p masse volumique du materiau 

I moment quadratique de surface le plus petit de la section 
A aire de la section 

£ distance entre les articulations 


(13.7) 
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Le flambage elastique statique survient pour une charge critique F c calculee par 
(21 .2) avec = i . L’ analyse de la vibration laterale de la bielle conduit a une equa- 
tion de Mathieu du type (17.116) avec les parametres: 


8 = 




et 


7 = 


& F c 


Supposons que le domaine de stabilite soit delimite par deux droites parce que la 
valeur de y est petite (fig. 17.44). Par (17.118), leurs equations s’ecrivent 


L F m \ 1^1 co 2 F a 
C2 2 { F c ) 4 2 £> 2 F c 


La bielle ne flambe pas tant que 

a i _ Ifi 3 ] 2 _ I A. 

F c 4 { uq } 2 F c 


( 21 . 21 ) 


en ayant choisi le signe du dernier terme qui donne la force moyenne de flambage la 
plus petite. Cette fonction est representee a la figure 21.14; on voit que le flambage 
dynamique se produit pour une charge nettement plus basse que la charge critique sta- 
tique, meme lorsque la variation de la charge est petite, lorsque la pulsation excitatrice 
depasse aq (regime surcritique). 11 convient de tenir compte de ce phenomene dans le 
dimensionnement des bielles auxquelles on donnera une pulsation propre de flexion 
relativement elevee (§ 25.4.3). 



Fig. 21.14 Flambage dynamique. 
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21.3.6 Tube en torsion 

Une barre cylindrique ou un tube soumis a un moment de torsion peut flamber 
lateralement pour un couple critique donne par: 


to* 



( 21 . 22 ) 


ou, pour la contrainte de torsion critique: 


T tc 


M tc D 
I 2 


jt E 


D 

i 


(21.23) 


On se rend compte que ce mode de fiambage n’est possible qu’avec des fils tres 
fins et n’est absolument pas a craindre avec les arbres de machine. En revanche, le voi- 
lement de tubes a paroi mince en torsion survient pour [21 .4] : 


T tc 


1,256 E 


(■ e/D ) 5/4 
{II D ) 112 


(21.24) 


11 convient de multiplier en pratique cette valeur par 0,7 pour tenir compte des inevita- 
bles imperfections geometriques des tubes reels. 

Ce phenomene limite l’amincissement des arbres creux effectue en vue d’en 
diminuer la masse. 


Application numerique 

Considerons l’arbre creux d’une transmission a cardans. Par exemple, 
£ = 2000 mm, £>=100 mm, £=200000 N/mm 2 , r t =55 N/mm 2 et r tc = 
155 N/mm 2 avec une securite de 3. On evite le voilement si le tube est plus epais 
que 0,9 mm. 


21.3.7 Fiambage des ressorts helicoidaux 

Un ressort helicoidal comprime (fig. 21.15) est susceptible de flamber au meme 
titre qu’une poutre. La deformation critique de fiambage d’un ressort cylindrique en fil 
rond en acier est donnee par [21 .5] : 


fc = 0-8144 i 0 


1 - 6,84 


l D V 

\ v£ 0 j 


(21.25) 


avec: 

/q longueur du ressort detendu 
D diametre moyen du ressort 
v facteur tenant compte des appuis (fig. 21.16) 
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D 





v = 1 


Fig. 21.16 Facteur d’appuis de ressorts. 




La charge critique de flambage est 

F c = kf c (21.26) 

ou k est la rigidite du ressort. La longueur du ressort lorsque la charge critique est 
atteinte vaut 


e=to~f , c (21-27) 

On limite le flambage en guidant le ressort radialement, dans un tube ou autour 
d’une tige centrale, mais le frottement perturbe alors son fonctionnement normal. 


21.4 INSTABILITIES THERMIQUES 

21.4.1 Butees et paliers hydrodynamiques 

Dans le domaine de fonctionnement hydrodynamique des paliers lisses et des 
butees planes, le coefficient de frottement apparent peut s’ecrire sous la forme: 
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H' 



(21.28) 


avec: 

i] viscosite dynamique du lubrifiant 
co vitesse de l’arbre 

F charge radiale sur le palier ou axiale sur la butee 
n =0,5 pour les butee s 

n = 0,5 a 1 pour les paliers, les valeurs superieures sont valables pour des 
nombres de Sommerfeld inferieurs a l’unite 
a coefficient fonction du jeu relatif et des dimensions du palier 

L’echauffement du palier est proportionnel a la puissance dissipee; avec la resis- 
tance thermique Ry entre le coussinet et l’air ambiant de refroidissement, on a 
l’echauffement: 


M = R T P p = R T — fj,' Fw = aR T -r] n F 1 ~ n co 1 + n (21.29) 

ou d est le diametre de l’arbre d’un palier radial ou le diametre moyen des patins d’une 
butee . 

Parmi toutes les formules permettant d’exprimer la viscosite de l’huile en fonc- 
tion de sa temperature [21.6], celle de Vogel donne, par exemple pour de l’huile 
SAE 30: 


1 

i no i i n-4 0-122 + 0,001356 (T. + AT) 

i] = 1,981 x 10 4 e ' a ’ 

Introduisons cette valeur dans l’expression de l’echauffement, puis regroupons 
les constantes numeriques et les parametres caracteristiques du palier dans un coeffi- 
cient C. On trouve 


A T 

exp 

n 

0,122 + 0,001356 (r a + A t) 


= CF 1_n ffl 1 + n (21.30) 


La representation du second membre de cette equation (fig. 21.17) montre que 
l'echauffement augmente avec le produit | /-’ 1 11 w 1 + 11 j ; il est particulierement sen- 
sible a la vitesse. 

Le raisonnement suivant repose sur les particularites de la lubrification hydro- 
dynamique des paliers presentees au paragraphe 2.4.2. Supposons que la charge sur le 
palier augmente, la temperature s’accroit et la viscosite de l’huile baisse. Alors le coef- 
ficient de frottement et l’epaisseur minimale h 0 du film lubrifiant diminuent 
(fig. 21.18). Parvenu dans la zone de transition, l’arbre touche le coussinet, le coeffi- 
cient de frottement et la temperature montent alors tres vite, la viscosite de l’huile 
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Fig. 21.17 Representation de r equation (21 .30). 



Fig. 21.18 Coefficient de frottement et epaisseur minimale du film d’huile d’un palier hydrodynamique. 

tombe encore puis le film porteur s’effondre completement. On est en presence cl' Line 
instabilite thermique avec danger de grippage. 

21.4.2 Roulements precharges 

Etudions le comportement thermique d’un palier a roulements precharges par le 
serrage d’un ecrou comme celui qui est represente a la figure 21.19. En ne considerant 
qu’un seul roulement pour presenter le principe du phenomene, la boucle de pre- 
contrainte se compose du roulement en serie avec des elements dont la rigidite resul- 
tante vaut A: (fig. 21 .20). 

La deformation au contact bille-bague est proportionnelle a F 2 ' 3 (§ 6.4.3). On 
peut ecrire, pour le roulement : 

/ R = cF 213 (21.31) 

ou le coefficient c contient le nombre de billes, Tangle de contact et d’autres grandeurs 
geometriques. Cette deformation s’ajoute a celle des autres elements elastiques de la 
boucle precontrainte. 
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precontraint. 


Le systeme subit une precontrainte geometrique / 0 ; en outre, Techauffement 
AT du roulement provoque la dilatation thermique 

/ 0T = ad R AT (21.32) 

ou : 

a coefficient de dilatation thermique de l’acier 

d R longueur equivalente calculee a partir du diametre des billes et de Tangle de 
contact 

La relation geometrique de precontrainte exprimee par T equation (7.7) s’ecrit 
finalement : 


cF 2/3 + -F = / 0 + a d R AT (21.33) 

k 

Cette equation fournit la charge axiale du roulement en fonction de son echauffement. 

Par ailleurs, le couple de frottement du roulement se compose d’un couple M 0 
provenant du frottement des billes dans leur cage auquel s’ajoute la perte par malaxage 
des graisses ou la perte hydrodynamique dans Thuile et d’un couple de frottement pro- 
portionnel a la charge transmise. On peut ecrire: 


M f = M 0 (co) + u 


d 

2 


F 


(21.34) 


Le premier terme augmente legerement avec la vitesse. 
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La puissance dissipee en chaleur vaut 


P p = Mf co 


MqH + P-F{AT) 


w 


(21.35) 


On suppose maintenant que M 0 est constant et que les pieces sont tres rigides par 
rapport au roulement (k = oo) . On tire la force de L equation (21.33) et on 1’introduit 
dans l’expression de la perte, il vient: 


M 0 co + t u 


d 

2 



a d R AT ) 


3/2 


(21.36) 


On voit que la puissance dissipee et done la production de chaleur augmentent 
avec l’echauffement parce que la dilatation des billes et de la bague interieure accroit 
la charge de precontrainte; elle augmente aussi avec la precontrainte initiale. 

La chaleur evacuee du systeme peut s’ecrire sous la forme (§ 19.4.2): 


Q 


hA 

T 


AT 


avec: 

h coefficient de transmission de chaleur a l’air 
A aire equivalente de refroidissement 
£ facteur d’echauffement interieur 


(21.37) 



Representons la puissance evacuee et la production de chaleur en fonction de 
1’echauffement (fig. 21.21). Avec une certaine precontrainte / 0 j, la courbe (1) de P p 
coupe la droite de refroidissement en un point A ou 1’echauffement A'l] est stable. 
Augmentons maintenant la precontrainte a une valeur / (l2 , la courbe (2) est partout au- 
dessus de la droite de refroidissement; cela signifie que le systeme thermique est 
desequilibre et que l’echauffement tend vers l’infini. On constate qu’il y a instabihte ther- 
mique avec le cercle vicieux suivant: echauffement, accroissement de la precontrainte, 
augmentation de L echauffement. La courbe (3) se trouve a la limite de stabilite. 
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Fig. 21.22 Evolution de la temperature des pieces d Ti n roulement apres le demarrage. 


Pruvot [21 .7, 21 .8] a etudie la dynamique du phenomene. Les corps roulants refoi- 
vent la moitie de la production de chaleur; mais leur masse etant petite, ils chauffent 
beaucoup plus vite que les autres pieces du palier (fig. 21.22). L’ instability thermique 
survient a vitesse elevee et/ou a forte precontrainte (fig. 21.23). Selon les conditions, 
l’echauffement va tres vite et le roulement surcharge est rapidement hors d’usage. 



Fig. 21.23 Echauffement des billes d’un roulement a lubrification pauvre, selon F. Pruvot [21 .7]. 
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Les roulements a galets sont beaucoup plus rigides que les roulements a billes et 
done encore plus sensibles a la precontrainte. C'est pourquoi il ne faut les precharger 
qu’avec beaucoup de precaution et seulement s’ils tournent a petite vitesse et s’ils sont 
bien refroidis. 

On observe aussi des instabilites thermiques si 1’arbre chauffe du fait d’un 
engrenage voisin ou s'il porte le rotor d’une turbine a gaz, par exemple. 

Le moyen le plus efficace pour stabiliser la temperature d’un roulement consiste a 
ameliorer son refroidissement par une lubrification a injection (le coefficient de trans- 
mission de chaleur h augmente). Cependant, la puissance dissipee augmente fortement 
(terme M 0 du moment de frottement) et l’epaisseur d’un matelas d’huile elasto-hydro- 
dynamique aux points de contact accroit encore la precontrainte. 



Fig. 21.24 Effet de la rigidite sur 1’echauffement. 


L’accroissement de la charge d’un roulement par la dilatation est d’autant plus 
faible que le systeme est plus souple. On voit (fig. 21 .24) qu’un regime instable, lors- 
que k = oo, se stabilise en augmentant la souplesse (point A|). Le mecanisme est tou- 
jours stable en cas de precontrainte par une force imposee (k = 0); c’est avec ce mode 
de precontrainte que l’echauffement est le plus petit (point At). L’assouplissement 
necessaire peut s’obtenir soit en agissant sur la boucle de precontrainte axiale, soit en 
permettant la dilatation radiale du roulement. 

La precontrainte axiale par un element souple permet les dilatations thermiques 
sans modification importante de la precharge. Une precharge par ressort convient par- 
faitement, elle presente en outre l’avantage que la precontrainte n’est presque pas 
affectee par les tolerances d’usinage si la course de compression initiale du ressort est 
de 10 mm et plus. A une tolerance de ±0,1 mm correspond alors une variation 
absolument negligeable de la precontrainte de ±1%. 

La figure 21 .25 montre, par exemple, une broche a rectifier les interieurs tournant 
a 16 000 t/min. Un ressort helicoidal assure la precontrainte. Le systeme necessite 
cependant un montage coulissant des roulements et du fourreau du ressort dans le 
corps de broche, l’usinage de ce systeme doit done etre extremement precis. Le cou- 
lissement peut etre gene ou meme empeche par des impuretes. Le petit jeu existant 
entre le corps de broche et les bagues exterieures augmente considerablement la 
resistance thermique; au demarrage, la bague exterieure des roulements se dilate plus 
vite que le corps de broche et peut ainsi bloquer le coulissement a l’instant meme oil il 
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serait necessaire pour eviter 1’instabilite thermique. Les bagues de roulement retrouvent 
leur liberte lorsque le corps de broche s’echauffe a son tour et se dilate un peu. Le 
montage est finalement peu fiable. La figure 7.98 illustre un montage avec une ron- 
delle elastique . 



Pruvot [21.8] preconise de monter les roulements dans un boitier elastique (1) 
(fig. 21.26). Ce bolder leger est isole thermiquement du corps de broche (2) par une 
partie a faible section (3). La dilatation thermique radiale du bolder est beaucoup plus 
rapide que celle d’un carter massif ; en outre, du fait de sa minceur, la rigidite radiale 
elastique du bolder vis-a-vis de la dilatation des billes est plus petite que celle qu’on 
aurait si le roulement etait loge dans un carter massif. Contrairement a ce qu’on pour- 
rait croire, la rigidite du bolder vis-a-vis d’une charge radiale appliquee a l’arbre est 
grande car la partie mince (3) est courte. 



Fig. 21.26 Montage de roulements en tandem dans un boitier elastique. 


La precharge des roulements double leur rigidite radiale (§ 7.6.6) et une petite 
deformation du boitier sous l’effet d’une force radiale ne diminue que tres peu la rai- 
deur obtenue. En fin de compte, un roulement monte dans un boitier elastique est plus 
rigide qu’un montage ordinaire sans precharge des roulements. Ce systeme permet 
aussi de monter des roulements a galets coniques avec une certaine precharge sans ris- 
que d’instabilite thermique, meme a grande vitesse. 

Les montages de roulements a contacts obliques opposes sont toujours prechar- 
ges en vue de supprimer le jeu radial et accroltre leur rigidite. La dilatation des corps 
roulants accrolt la precharge; en revanche, la dilatation thermique axiale de l’arbre 
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influence differemment la precharge selon le montage des roulements . En se basant sur 
l‘ etude du jeu axial de ces montages presentee au paragraphe 19.7.2, on peut dire que 
les montages dont le jeu axial diminue avec l’echauffement voient croltre la dissipa- 
tion d’energie et qu’ils sont sujets a une instability thermique. 

21.4.3 Labyrinthes 

Les joints a labyrinthe des turbines a vapeur et des turbocompresseurs chauffent 
fortement s’ils entrent en contact. La disposition representee a la figure 21.27(a) est 
instable parce que l’echauffement dilate le tambour (1) et le rapproche des lamelles (2) 
en accentuant encore l’echauffement. En revanche, l’echauffement du tambour de la 
figure 21.27(b) l’eloigne des lamelles en diminuant l’eventuelle pression de contact; 
l’echauffement tend vers un etat d’equilibre. 



Fig. 21.27 Labyrinthe du tambour d’equilibrage d’un turbocompresseur: (a) disposition thermiquement 
instable; (b) disposition stable. 


21 .5 AUTO-EXCITATION DE VIBRATIONS 

Generalites 

Des vibrations d’un systeme sont dites auto-excitees lorsqu’elles prennent nais- 
sance sans qu’un quelconque mouvement vibratoire ou qu’une force periodique lui 
soit impose de l’exterieur. La croissance et l’entretien d’une vibration necessitent de 
l’energie, mais les vibrations auto-excitees la puisent dans renvironnement en com- 
mandant elles-memes l’apport d’energie au systeme. Cet apport crolt avec l’amplitude 
de la vibration. Le regime vibratoire se stabilise lorsque l’energie dissipee est egale a 
l’energie re£ue. 11 est done certes possible de limiter l’amplitude en accroissant 
l’amortissement, mais on ne peut supprimer une auto-excitation qu’en intervenant sur 
ses causes physiques. 

L’ auto-excitation correspond a une instability d’un systeme oscillant qui vibre 
spontanement avec sa frequence propre tandis qu’en regime force, la frequence vibra- 
toire est egale a la frequence de l’excitation. La vibration n’existe souvent pas a basse 
vitesse, mais elle apparait brusquement au-dela d’une certaine limite en ne s’amor- 
tissant plus, si l’on l’augmente encore la vitesse. Les vibrations auto-entretenues se 
distinguent d’autres vibrations d’instabilite qui, elles, n’existent que dans une certaine 
gamme de vitesse, comme, par exemple, les vibrations parametriques (sect. 17.6). 

Les systemes non lineaires, notamment ceux dont le frottement presente des dis- 
continuites, sont susceptibles de provoquer des oscillations auto-entretenues. 


168 


CONCEPTION DES MACHINES 


Les systemes decrits par des equations lineaires du second ordre sont instables et 
donnent lieu a des oscillations auto-entretenues lorsqu’au moins une solution de l’equa- 
tion caracteristique contient une partie reelle positive ou si une racine double est purement 
imaginaire. Ces cas se rencontre lorsqu’un terme d’amortissement au moins est negatif. 

Nous avons deja rencontre quelques exemples de vibrations auto-excitees : 

• Mouvement saccade provoque par le frottement (§ 15.6.1). Le stick-slip 
engendre des vibrations dans les chaines cinematiques et excite des vibrations 
haute frequence des pieces occasionnant du bruit desagreable, par exemple le 
grincement des freins. Des remedes ont ete proposes au paragraphe 15.6.3. 

• Instability des rotors lorsque le rapport entre l’amortissement interne et l’amor- 
tissement externe est trop eleve (§ 18.2.4). 

• Fouettement des paliers hydrodynamiques (§ 18.2.2). 

• Vibrations parametriques (sect. 17.6 et § 18.2.5). 

Broutement 

Un coulisseau (1) est guide par une tige verticale (4) (fig. 21.28a), il porte une 
masse (2) au bout d’un bras souple (3). Supposons que le coulisseau se trouve en situa- 
tion d’autoblocage parce que le poids de l’ensemble se trouve a une distance b de la 
colonne telle que (§ 10.7.4) 

, e 

b > (10.149) 

2 


11 touche la tige aux points B et D. 




Fig. 21.28 Mecanisme du broutement: (a) contact B-D; (b) contact A-C. 


Supposons maintenant qu’une quelconque perturbation excite une vibration ver- 
ticale de la masse avec sa pulsation propre a> 0 et une amplitude x . Le moment du 
poids G et de la force d’inertie de la masse vibrante par rapport a l’axe du guidage vaut 

M = bG + m a o>q x sin cu 0 t = m[bg + aw^ x sin cu 0 f ) (21.38) 

Selon l’amplitude de la vibration, ce moment peut s’annuler et devenir negatif. 
Le coulisseau bascule alors et vient en contact en A et C avec la tige (fig. 21 ,28b). Pen- 
dant le passage d’un contact a l’autre, le coulisseau tombe et s’arrete des que le contact 
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est retabli; il tombe aussi pendant le mouvement inverse du bras. Lors de la chute, la 
gravite apporte de l’energie a la masse et entretient sa vibration. Le deplacement sac- 
cade du coulisseau est appele broutement. 

On distingue : 

• l’oscillateur qui effectue le mouvement saccade; 

• le support de l’oscillateur. 

Les caracteristiques du broutement sont les suivantes : 

• un mouvement saccade provoque par la vibration de l’oscillateur; 

• une permutation alternee des contacts de surface ; 

• la vibration entretenue par de l’energie apportee par un systeme voisin, la gra- 
vite dans l’exemple ci-dessus, mais commandee par le mouvement lui-meme; 

• L elasticity du support n’influence pas le phenomene. 

On peut eviter le broutement en empechant toute situation d’arc-boutement, en 
diminuant les jeux, en raidissant le mecanisme menant; c’est impossible en jouant sur 
la pulsation propre du systeme. On rencontre aussi le broutement lors du demarrage de 
mecanismes irreversibles; ce phenomene a deja ete examine au paragraphe 14.8.1. 

Le balancier des montres et horloges mecaniques est un oscillateur auto-entre- 
tenu par le mouvement de la roue d’echappement. On y retrouve la permutation 
periodique des contacts avec l’ancre, typique du broutement. 


21.6 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

On evite habituellement soigneusement toute instability. Font exception les syste- 
mes bistables qui possedent deux positions d’equilibre stable qu’on met a profit pour 
commander des dispositifs de security et certains mecanismes a vibrations auto- 
entretenues. 

Les structures sollicitees en compression changent brusquement de forme lorsque 
la charge critique est depassee. Le flambage est le changement brutal de la forme de la 
ligne neutre d’une structure, le voilement est le changement brutal de sa forme exte- 
rieure sans modification de la ligne neutre. 

Le flambage survient soit parce que la structure est instable, la contrainte restant 
dans le domaine elastique du materiau, soit parce que le materiau entre dans le 
domaine plastique. Dans le cas ideal, la forme de la structure reste inchangee jusqu’au 
flambage; mais les inevitables courbures initiales et excentrages de la charge provo- 
quent des flexions precedant le flambage proprement dit. 

Des tubes fins comprimes peuvent voiler; la charge critique de voilement est pro- 
portionnelle a l’epaisseur du tube, mais independante de son diametre et de sa lon- 
gueur. Les tubes fins sollicites en torsion peuvent aussi voiler; ce phenomene limite 
l’amincissement des arbres creux en vue de les alleger pour elever leur vitesse critique. 
Un tube optimal flambe et voile pour la meme charge critique. 

Une bielle comprimee sous charge variable est susceptible d’effectuer une 
vibration parametrique laterale pour une frequence d'excitation tres proche de sa pre- 
miere frequence propre de vibration de flexion. Elle flambe alors pour une charge 
moyenne inferieure a sa charge critique de flambage elastique statique. 
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Les longs ressorts helicoi'daux flambent aussi : il convient de les guider laterale- 
ment . 

On rencontre des instabilites thermiques. La surcharge d’un palier hydrodyna- 
mique rapproche les pieces et eleve la temperature de l’huile, ce qui diminue la vis- 
cosite de l’huile, puis l’epaisseur du film lubrifiant; l’arbre risque alors de venir tou- 
cher le coussinet. Le frottement et l’echauffement augmentent ensuite tres 
rapidement; cette instabilite thermique provoque un danger de grippage. 

Les mecanismes comportant des roulements precharges sont aussi sujets a une 
instabilite thermique. L’echauffement est grossierement proportionnel a la charge. 
Selon le montage, la dilatation des pieces accroit la precontrainte, puis encore 
l’echauffement. A grande vitesse, ce cercle vicieux peut conduire a une instabilite 
thermique avec destruction rapide des roulements. On previent ce danger en donnant 
aux pieces une certaine souplesse. 

Le stick-slip est une sorte de vibration auto-entretenue. Tout comme le broute- 
ment, il tire son energie du systeme voisin. 


CHAPITRE 22 


ETANCHEITE 


22.1 INTRODUCTION 

Les dispositifs d’etancheite remplissent une des fonctions mecaniques de base 
(sect. 1.6), ils separent deux espaces de maniere qu’aucun fluide ou autre substance ne 
puisse passer de Tun a l’autre. La notion d’etancheite est tres relative car Tetancheite 
absolue n’existe pas. C’est un ideal vers lequel tend la technique. On se contente habi- 
tuellement des definitions suivantes : 

• etanche aux liquides; aucune trace de liquide n’est visible a la surface de la 
paroi; 

• etanche aux gaz; un gaz en surpression ou en depression dans le systeme ne 
voit pas sa pression evoluer de maniere appreciable en Tespace de quelques 
jours. 

On s’est souvent satisfait de cette vision tres simple, mais l’industrie moderne 
manipule aujourd’hui beaucoup de produits dangereux (toxiques, inflammables, 
radioactifs) qui necessitent une connaissance beaucoup plus precise des fuites. Le 
souci d’eviter la pollution de Tenvironnement et de proteger les personnes conduit a 
quantifier les fuites et a leur fixer des limites. 

Le probleme de Tetancheite ne se pose en principe qu’entre deux elements voi- 
sins. En ne considerant que les cas les plus frequents, on distingue: 

• Yetancheite statique entre deux elements immobiles Tun par rapport a Tautre; 

• Yetancheite dynamique entre deux elements mobiles Tun par rapport a Tautre. 
Ce cas se subdivise encore en etancheite dynamique de translation et etan- 
cheite dynamique de rotation. 

On classe les solutions technologiques en quatre families: 

• etancheite directe, les pieces se touchent sans T interposition d’un joint ou sont 
separees par un petit jeu en cas de mouvement; 

• etancheite indirecte, les pieces sont separees par un troisieme element solide 
intercale entre elles; 

• etancheite semi-directe , les pieces sont enduites d’une pate speciale avant leur 
assemblage ou un fluide de barrage est maintenu entre des surfaces en mouve- 
ment qui ne se touchent pas; 

• etancheite permanente, les pieces sont indemontables sans destruction de 
Tetancheite. 

L’ etancheite est un domaine en pleine evolution qui exige une vaste experience. 
On ne montrera que les principes fondamentaux. 
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Ce chapitre est 

• Section 22.2 

• Section 22.3 

• Section 22 .4 

• Section 22.5 


structure comme suit: 

Definition d’une fuite, technique de recherche des fuites. 
Etancheite statique, principes et technologie d’etancheite. 
Etancheite dynamique, I" accent est mis sur les etancheites de 
rotation. 

Conclusions principales. 


22.2 FUITES 

22.2.1 Debit de fuite 

Un debit de fuite s’exprime en debit-masse nif ou en debit-volume Vf . La fuite 
effective devant etre inferieure au debit de fuite limite admissible, il faut satisfaire aux 
conditions suivantes : 


ihf < rhf a( j m 
adm 

Les debits de fuite maximaux toleres sont souvent presents par des reglements et 
integres dans les specifications des contrats de fourniture. Mais s'il est relativement 
facile de fixer un debit limite, d'ailleurs souvent arbitraire, surgissent immediatement 
deux grandes difficultes : 

• le constructeur ne dispose presque d’aucune donnee fiable qui determine une 
relation entre la fuite et la construction des dispositifs d’etancheite; 

• la mesure des petites fuites est souvent presque impossible. 

22.2.2 Recherche des fuites 

La recherche des fuites est plus difficile qu’il n’y parait de prime abord. Dans le 
cas de liquides, on se contente le plus souvent de constater que les parties exterieures 
d’un recipient ou d’une machine restent seches. Mais une petite fuite d’un liquide 
volatil passe inapercue parce que le liquide s’evapore des qu’il debouche a l’exterieur. 
Le controle de L etancheite au gaz est encore beaucoup plus delicat. L’ auteur se sou- 
vient que, malgre plusieurs mois de travail acharne, il fut impossible de trouver la fuite 
d’helium d’une grande installation d’ou le gaz s’echappait probablement en quantite 
imperceptible par des milliers de raccords de tubes. 

La recherche de fuites de gaz s’opere en deux temps: verification de l’etancheite, 
puis localisation des fuites. Laissons de cote le cas banal de fuites importantes pour ne 
parler que de la recherche de petites fuites. 

Controle de l’etancheite 

Un gaz occupe le volume V 0 a la pression atmospherique p, d et a la temperature 7 0 . 
Comprimons-le dans une enceinte de volume V e initialement deja a la pression atmosphe- 
rique. Apres egalisation des temperatures (compression isotherme), sa pression devient 


(22.1) 


+ Vo 
V e 


Pa 


PO = 


( 22 . 2 ) 
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Supposons qu’il existe un debit de fuite Vjq defini dans l’etat initial. Le volume 
de gaz encore contenu dans le recipient est alors V 0 - Vf (l t . Supposons encore que la 
temperature du gaz comprime varie et devienne T = 7 0 + AT ; la nouvelle pression 
dans l’enceinte est alors 


V, + Vn - V m t T 0 + A T 


y 0 

V P 


Pa 


ou 


Po\ 1 


Vf 


fO 


K + Vn 


fill + 


AT) 


(22.3) 


On peut en principe mettre une fuite en evidence en suivant 1’evolution de la pres- 
sion absolue dans l’enceinte, mais la temperature constitue une grandeur d’influence 
importante susceptible de masquer une petite fuite. On observe que la pression peut 
fort bien monter temporairement au-dessus de la pression initiale (fig. 22.1). En mesu- 
rant la difference entre la pression dans l’enceinte et la pression atmospherique, ce que 
font d’ailleurs tous les manometres ordinaires, la mesure est encore directement 
influencee par les variations de la pression ambiante. Une elevation de la pression 
barometrique fait croire a une baisse de la pression interieure. En attendant longtemps, 
on decele cependant une pente moyenne correspondant a la fuite. Les choses se com- 
pliquent encore si Eon tient compte de la dilatation thermique de l’enveloppe et des 
variations de son volume du fait des fluctuations de la pression atmospherique. Cette 
methode ne permet pas de mettre en evidence des fuites minimes . 



On abaisse le seuil de detection d’une fuite en utilisant un montage differentiel. 
On place un petit recipient de reference etanche et rigide a l’interieur du reservoir prin- 
cipal et on mesure la difference de pression entre les deux espaces (fig. 22.2). 

En supposant que la temperature dans le recipient soit toujours en equilibre avec 
celle qui regne dans le reservoir, le manometre indique 

A ^ AT \ 

A P = P - PrO I 1 + — J 
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manometre differentiel 
recipient de reference 


Fig. 22.2 Mesure differentielle des variations de pression. 


En introduisant l’expression (22.3), 
reference et de l’enceinte sont egales, /; rfl 


si les pressions initiales du recipient de 
= Pq , on a 


A p - - 


VfO 

v e + V 0 



A T\ 
\) P ° 


(22.4) 


Le manometre indique une diminution de pression seulement si l’enceinte fuit, il 
n’enregistre pas les variations de la temperature ni les variations de la pression atmos- 
pherique. En outre, on peut utiliser un manometre tres sensible. 

Dans les tres grandes enceintes ( > 1000 m 3 ), la temperature du gaz est peu homo- 
gene. On mesure alors la temperature en un grand nombre de points et on calcule la di- 
latation thermique du gaz au voisinage de chaque thermometre a l’aide d’un ordinateur. 
Cette methode a ete developpee pour verifier l’etancheite des enceintes de confinement 
abritant des reacteurs atomiques. La pose d’un reseau de fibre optique permettrait 
aujourd’hui de mesurer plus facilement les variations de la temperature moyenne. 

Localisation des fuites 

Les grosses fuites de gaz se decelent a l’ouie dans un environnement calme. On 
decouvre des fuites plus petites en badigeonnant les soudures, les joints et autres 
endroits critiques avec un liquide qui fait des bulles. On cherche les tres petites fuites 
en introduisant dans le systeme un gaz traceur tel que du freon ou de l’helium, puis en 
promenant sur les endroits dangereux une sonde aspirante reliee a un detecteur chimi- 
que ou a un spectrographe de masse. Mais cette methode n’est praticable que dans les 
endroits bien ventiles ou le traceur ne peut pas s’accumuler. 


22.3 ETANCHEITE STATIQUE 

22.3.1 Limitation des fuites 

On dit qu’une etancheite est statique lorsque les pieces en contact sont immobiles 
Tune par rapport a l’autre. Des surfaces pressees l’une contre l’autre se touchent par 
Tintermediaire de leurs asperites (§ 2.2.3) et le fluide peut en principe s’ecouler en se 
faufilant entre les ilots de contact (fig. 22.3). L’espace offert au passage du fluide 
s’apparente a une fente dans laquelle Tecoulement est generalement laminaire. Dans 
le cas d’un fluide incompressible, en negligeant la pression dynamique de vitesse, le 
debit-volume resulte de la loi de Poiseuille (fig. 22.4): 
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V = 


h?b 
12 ?7 i 


[P\ ~ P 2 ) 


(22.5) 


avec: 


h epaisseur de la fente 
b largeur de la fente 
i longueur de la fente 
Y] viscosite dynamique 
p l pression amont 
P 2 pression aval 


h 




Fig. 223 Asperites en contact avec ecoulement. 


Fig. 22.4 Fente rectiligne. 



On rencontre souvent des fentes circulaires radiales (fig. 22.5); leur debit vaut 


V = 


it /? 3 

6 i) In — 

d; 


{pi - P 2 ) 


( 22 . 6 ) 


Dans le cas de fluides compressibles, les formules ci-dessus s’appliquent avec 
une bonne approximation seulement si p\ / p 2 < 1.3 . Au-delii, il faut tenir compte de 
la detente du fluide et se rappeler que la vitesse ne peut pas depasser celle du son 
[22.1] lorsque 


X 


Jh 

P2 


2 


(22.7) 
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Pourderairetlesgazdiatomiques,rexposantadiabatique^vautc= l,4et p\ / pi a 1,9- 
Les lois de Tecoulement laminaire montrent que le debit de fuite est: 

• proportionnel a la difference de pression; 

• proportionnel au cube de l’epaisseur de la fente; 

• inversement proportionnel a la longueur de la fente. 

Ces resultats incitent a diminuer le plus possible l’epaisseur de la fente en com- 
primant fortement les surfaces afin d’ecraser les asperites. 



Fig. 22.6 Penetration d’un liquide non mouillant. 


Avec des liquides, lorsque l’espace est tres etroit, les forces de capillarite jouent 
un role non negligeable. II existe en outre des effets d’interaction moleculaire entre le 
liquide et les parois. Considerons une fente a parois lisses (fig. 22.6). Pour une largeur 
de fente b, les forces appliquees au liquide sont: 

• la force de penetration du liquide dans la fente : ( p, - p 2 ) h b 

• la force d’interaction moleculaire sur les parois : 2£\ b r 

• la force de tension superficielle : 2Tb cos a 

L’equilibre statique des forces s’exprime par 

{pi ~ P2 ) ^ = 2fjT + 2 T cos a 

La difference de pression maximale possible sans fuite, pour une fente de longeur 
t, resulte de P equation ci-dessus; on a: 

(pi — P2 ) max = “ (^ T + r cos a) (22.8) 

On voit, la aussi, tout l’interet d’une fente tres etroite. 

Si les bords de la fente sont paralleles, seuls des liquides non mouillants peuvent 
en principe etre retenus. Cependant, les liquides mouillants sont aussi retenus a la sor- 
tie des canaux (fig. 22.7). En effet, tant que le liquide se trouve dans le canal, menis- 
que (I), il progresse rapidement; parvenu a la sortie, la pression forme le menisque 
convexe (II) retenu par la capillarite. Les changements de forme des canaux entre les 
asperites arretent meme des liquides mouillants tant que la difference de pression n’est 
pas trop elevee. Tres mouillants, les huiles et les produits petroliers suintent toujours 
un peu. Les gaz fuient facilement, car leur effet de capillarite est negligeable. Dans les 
fentes tres etroites s’etablit un ecoulement moleculaire. 
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Ces mecanismes de fuite suggerent deux methodes pour obtenir Fetancheite 
souhaitee : 

• rapprocher les surfaces (etancheite directe); 

• remplir les canaux de fuite par un joint (etancheite indirecte). 

22.3.2 Etancheite directe 

En pressant tres fortement deux surfaces metalliques l’une contre l’autre, leurs 
asperites s’ecrasent et les ilots de contact s’elargissent. La distance entre les pieces 
diminue assez pour obtenir une bonne etancheite jusqu’aux plus hautes pressions. 11 
est primordial que l’etat de surface initial soit le meilleur possible (surfaces polies) et 
que les materiaux ne soient pas trop durs pour que les surfaces s’adaptent parfaitement 
l’une a l’autre. Les deformations locales egalisent aussi les ondulations de surface; si 
elles sont elastiques, elles permettent de nombreux montages et demontages. L’ etan- 
cheite directe est surtout reservee a des pieces de petites dimensions, par exemple des 
raccords de tubes et des brides jusqu’a 2500 bars (fig. 22.8). On Futilise exceptionnel- 
lement entre des pieces de grandes dimensions telles que des baches de turbines a 
vapeur ou a gaz (fig. 22.9). 



Fig. 22.8 Bride DILO: (a) ensemble; (b) detail Fig. 22.9 Assemblage d’une bache de turbomachine, 
du joint. 
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22.3.3 Etancheite indirecte 
Principes 

Un joint interpose entre deux pieces doit: 

• remplir entierement les depressions entre les asperites; 

• supporter la temperature de service; 

• resister a I' agression chimique par le fluide. 

Pour obtenir une bonne etancheite, il faut que: 

• le materiau du joint presente un comportement plastique (fig. 22.10); 

• le materiau soit tendre (fibres agglomerees, cuivre recuit, aluminium, fer 
doux); 

• la surface de contact soit etroite afin de pouvoir comprimer le joint avec une 
force convenable. 



Fig. 22.10 Joint d’etancheite: (a) remplissage imparfait par un joint elastique; (b) remplissage complet par 
un joint plastique. 



L’epaisseur des joints diminue progressivement du fait de leur compression et du 
fluage. On evite le fluage lateral des joints plats en les emprisonnant dans une gorge 
(fig. 22.1 1). II faut remplacer un joint apres chaque demontage, car un vieux joint en 
fibre est generalement durci et ne peut plus s’adapter une nouvelle fois aux surfaces; 
un joint en cuivre est ecroui, on peut le recuire. Quoique elastiques, le caoutchouc et 
les elastomeres ne s’utilisent que si les surfaces sont parfaitement polies. 

Forces d’etancheite 

Le dimensionnement des joints et de leur dispositif de serrage implique de con- 
naitre la relation entre la pression du fluide et l’intensite de la force d’appui sur le joint 
necessaire pour garantir l’etancheite. On precede empiriquement : un couvercle ferme 
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un cylindre par l'intermediaire d’un joint plat (fig. 22.12), on applique une force h\. 
sur le couvercle, puis on augmente progressivement la pression du fluide jusqu’a ce 
que le joint se mette a fuir. 



Fig. 22.12 Essai d’etancheite. 


Fig. 22.13 Force d’etancheite en fonction de la pres- 
sion. 


Lorsque le joint est neuf, il faut appliquer une force minimale F E0 pour obtenir 
un remplissage minimal des interstices (fig. 22.13). L’ effort necessaire de premiere 
etancheite augmente avec l’accroissement de pression. courbe (1). La surpression 
( Pl - p 2 ) i etant atteinte, diminuons la surpression de service jusqu’a la valeur 
(Pi ~ P2)i' on observe que Ton peut maintenir l’etancheite avec un effort h\ 2 infe- 
rieur a 1’ effort ^E2 qui serait necessaire en situation de deformation initiale, courbe 
(2). Cette difference provient du comportement largement irreversible de l’ecrasement 
plastique du joint. En augmentant a nouveau la pression du fluide, la charge d’etan- 
cheite necessaire suit la courbe (2), appellee courbe de service , en sens inverse 
jusqu’au point A, puis continue sur la courbe de deformation initiale (1). On assimile 
la courbe de service (2) a une droite (3) dont la mise en equation est facile. Des que les 
surfaces sont entierement conformes, c’est-a-dire que le joint remplit tous les intersti- 
ces, la charge d’etancheite F E croit lineairement selon une droite passant par l’origine 
(fig. 22.14). La surpression ( Pl - p 7 ) c pour laquelle la deformation plastique du joint 
est achevee est appelee surpression critique ; il lui correspond la force d’appui d’etan- 
cheite critique f Ec ■ 

L’ effort d’etancheite b\ equilibre non seulement la force de contact du joint, 
mais aussi la poussee statique exercee par le fluide sous pression sur le couvercle. 
Cette derniere se calcule simplement en faisant l’hypothese que le fluide se faufile 
sous la moitie de la largeur du joint ou, ce qui revient au meme, que la pression est dis- 
tribute lineairement sous le joint (fig. 22.15). La poussee statique, ou poussee inte- 
rieure, vaut sensiblement 


F, = 


it d 


“(Pl - Pl) 


4 


(22.9) 
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Fig. 22.15 Poussee du fluide. Fig. 22.16 Force d’etancheite du joint en fonction de 

la surpression. 


ou d] est le diametre moyen du joint. La force reellement appliquee sur le joint est 
finalement 

F ej = F e - F { (22.10) 

Elle est representee a la figure 22.16. 

La pression de serrage du joint requise a la limite d’etancheite est proportionnelle 
a la surpression du fluide, soit 

Oej = (/>, - p 2 ) (22.11) 

oil k\ est un facteur empirique dependant de la forme et de la matiere du joint, voisin 
de l’unite pour les joints plats usuels. 

Le dispositif de serrage, le plus souvent des boulons, doit exercer sur le joint un 
effort I) superieur ou egal a l’effort d’etancheite F E j necessaire. La condition d’etan- 
cheite s’ecrit: 


f'l a ^EJ = 3t ^J^J cr EJ 


( 22 . 12 ) 
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avec: 

c/j diametre moyen de contact du joint 

b j largeur du joint 

cr E j pression de serrage du joint a la limite d’etancheite 

On a interet a ce que le produit b } o E j ne soit pas excessif pour ne pas alourdir la 
construction par de gros boulons. 

L’ effort /-j; est determinant pour dimensionner 1’ assemblage. 

Debit de fuite 

La courbe de la charge appliquee sur la plaque partage le diagramme 22.14 en 
principe en deux domaines: fuite ou etanche. Cette conception de fonctionnement 
prevalait jusqu’ici et se trouve encore a la base des normes de dimensionnement des 
joints. Mais on doit aujourd’hui, comme nous l’avons vu, aller beaucoup plus loin. 
Ttickmantel a fait une serie d’etudes pour etablir une relation entre le debit de fuite, 
la pression et d’autres parametres; une de ses publications [22.2] donne de precieu- 
ses references bibliographiques et nous lui empruntons le developpement qui va 
suivre. 

Tout joint presente une largeur efficace b e qui, dans le cas du joint plat represente 
a la figure 22.15, est egale a sa largeur effective b i . En lui appliquant la charge d’etan- 
cheite F e , la pression de deformation initiate sur le joint vaut 


O E = 


Fe 

jt dj b e 


(22.13) 


Le fluide fuit le long des deux faces du joint, mais, selon le materiau du joint, il 
peut aussi s’infiltrer a travers lui. Ttickmantel a montre que la pression de deformation 
initiate necessaire peut s ’exprimer en fonction de la pression du fluide et du debit de 
fuite par la fonction 


Vfl P - P2 
Vf Pi - Pi 

a et b sont des parametres qui dependent du materiau du joint, de sa temperature, de 
l’etat de surface des pieces et de la nature du fluide; Vfj est le debit de fuite mesure 
pour une surpression p l - p 2 et Vf le debit pour une pression p quelconque. La 
fonction logarithmique exprime le fait que l’accroissement de la surpression limite 
de fuite pour une certaine augmentation de la pression de serrage depend du serrage 
lui-meme. Selon cette formule, il serait impossible d’obtenir une fuite rigoureuse- 
ment nulle, du moins pour des gaz ou la tension superficielle est negligeable. La 
connaissance des constantes caracteristiques a et b de divers materiaux permet de 
choisir judicieusement un joint en tenant compte du debit de fuite prescrit et de calcu- 
ler la force d’etancheite necessaire. Ttickmantel a aussi developpe la theorie de dimen- 
sionnement des brides et des assemblages tenant compte de ces nouvelles connais- 
sances [22.3], 


(22.14) 


OY 


+ b In 


( 
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Taille du joint 

Selon la formule (22.12) un joint etroit offre l’avantage d’exiger une force de ser- 
rage relativement faible et d’alleger le boulonnage. Sa largeur minimale resulte de 
considerations de resistance. 


°EJ 



Fig. 22.17 Pressions et contraintes exercees sur un joint. 


Considerons un joint plat serre entre deux surfaces par la pression cr E j . En sup- 
posant que la traction circonferentielle dans le joint soit nulle, celui-ci ne doit pas glis- 
ser sous l’effet de la pression. Le joint subit, par unite de longueur, la poussee statique 
{pi ~ Pl)h (fig- 22.17) et il est retenu par le frottement. La condition de non-glisse- 
ment a la limite d’etancheite s’exprime par 


2 P <7ej bj > (pi - p 2 )h 

On en tire la largeur necessaire; en introduisant (22.1 1), 

, h 

bj > 

2 ,it k\ 


(22.15) 


La valeur du coefficient de frottement n’est generalement pas inferieure a 0,1 . Pour un 
joint en fibre, k[ = 1 , alors 


bj > 5 h (22.16) 

Cette etude montre qu’il faut faire les joints tres minces, de l’ordre du millimetre, 
et relativement etroits. 

Le montage d’un joint plat dans une gorge (fig. 22.1 1) permet de diminuer sa lar- 
geur. On dispose aussi de joints avec des aretes d’etancheite, par exemple des profils 
en losange, qui ne demandent pas un intense serrage. 

L’ assemblage d’un carter de mecanisme comme celui d’une boite a vitesses, par 
exemple, est inconcevable avec un joint incapable de garantir la precision geometrique 
requise par le fonctionnement . On remplace alors le joint par un liquide badigeonne 
sur les surfaces avant montage qui remplit tous les interstices et possede la propriete de 
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polymeriser lorsqu’il est a l’abri de l’air (polymerisation anaerobique) . II procure une 
etancheite parfaite vis-a-vis de I'huile de graissage. On utilise aussi des laques photo- 
polymerisables. 

22.3.4 Joints decharges par la pression 

Les joints plats sont generalement montes entre deux brides ou ils sont precon- 
traints par des boulons (fig. 22.18). II existe deux conditions d’etancheite qui s’expri- 
ment facilement en considerant le diagramme caracteristique du joint (fig. 22.16) et un 
diagramme de precontrainte (fig. 22.19) de l’assemblage: 

• Le serrage initial global exerce par le boulonnage doit etre au moins egal a la 
force initiale de precontrainte necessaire pour que la fuite ne depasse pas une 
certaine valeur lorsque le fluide est sous pression. Pour n vis presentant cha- 
cune le serrage initial Fo 

F 0 = nF v0 > F e (22.17) 

• En service, la poussee statique F\ (22.9) exercee par la pression interieure 
decharge le joint. En outre, il existe souvent encore des efforts supplementaires 
provenant, par exemple, de contraintes thermiques dans la tuyauterie. L’ action 
resultante F diminue l’effort sur le joint jusqu’a la valeur /j qui doit rester 
superieure a la charge d’etancheite ^EJ . Alors 

Fj > % (22.18) 




Fig. 22.18 Serrage d’un joint plat: (1) traction Fig. 22.19 Conditions d’etancheite d’un joint plat serre 
F w de la vis; (2) force F dans la tuyauterie; entre des brides. 

(3) force de serrage Fj du joint. 


Ces conditions sont a la base du dimensionnement des boulons et des brides. 
Mais les choses se compliquent dans les installations fonctionnant a haute temperature 
du fait du fluage et des dilatations thermiques. On distingue cinq phases de service, 
toutes representees dans le diagramme 22.20. 

Phase 1 : montage 

Le serrage des n boulons precontraint tout l’assemblage par la force F 0 . Le joint 
est charge par la force F\ = F 0 , il est etanche si F 0 > F E . 
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Phase 2 : fluage afroid 

Lors du montage, le joint est comprime par la force Fjo = Fq . Tous les joints, 
specialement ceux en fibre, fluent et s’ecrasent d’une petite quantite A<?j apres le ser- 
rage. Le serrage diminue et devient = F\ ■ 

Phase 3 : mise sous pression 

La pression charge l’assemblage par une traction F \ , le serrage du joint diminue 
et devient f-n ■ L’ etancheite est garantie si Fj2 > ■ 

Phase 4 : chauffage 

Si le fluide chauffe, ou s’il est deja chaud a la mise sous pression (vapeur), la tem- 
perature T b des brides augmente progressivement (fig. 22.21). Le contact thermique 
des boulons avec les brides est relativement mauvais, c’est pourquoi la temperature 
des vis 7’ v evolue avec un certain retard. La difference de temperature AT = 7 h - 7’ v 
passe par un maximum, puis diminue, mais ne s’annule pas, car la tete de vis et l’ecrou 
cedent de la chaleur au milieu ambiant. 

La dilatation des brides est plus forte que celle des vis a cause de la temperature 
et souvent aussi a cause des materiaux (vis en acier, brides en acier austenitique ou 
inoxydable). Le serrage du joint augmente et passe par un maximum pour s’etablir 
finalement a la valeur Fn . Cependant, l’echauffement du joint et 1’ augmentation de sa 
compression occasionnent progressivement un nouveau fluage Ae 4 qui fait chuter la 
force de serrage jusqu’a la valeur Fja • 


ETANCHEITE 


185 




Fig. 22.21 Echauffement des brides et des vis: (a) montage; (b) temperature de la vis et des brides; 
(c) evolution de la difference de temperature. 


Phase 5 : suppression de la pression inferieure et refroidissement 

On annule la surpression du fluide. Le serrage du joint augmente et devient egal a 
la nouvelle precontrainte, /•J5 = F 5 . Elle est inferieure a la force de depart F\ parce 
que le joint a flue. Mais l’augmentation du serrage survient pendant que le joint est 
encore chaud, il en resulte alors un nouveau fluage Ae 6 qui a pour consequence de 
diminuer la precontrainte jusqu’a la nouvelle valeur /y, . 

Ces mecanismes expliquent comment la precontrainte de 1’ assemblage peut 
diminuer considerablement. Lors de la prochaine mise sous pression, le serrage du 
joint devient F n et le joint fuit si cette force est inferieure a la force d’etancheite F\ a ■ 
Un joint etanche la premiere fois ne Test pas forcement lors des utilisations suivantes; 
il convient de resserrer une ou deux fois un joint plat apres sa mise en service. 
L’ assemblage est pratiquement insensible au fluage du joint si la vis est suffisamment 
souple. C’est pourquoi il est recommande d’utiliser des vis elastiques a haute resis- 
tance et de prendre les mesures decrites a la section 7.7. 

22.3.5 Joints autoclaves 

Le montage d'un joint plat tel que decrit ci-dessus exige une forte precontrainte 
avec de grosses vis et des brides encombrantes; contrairement a ce qui est souhaitable, 
la compression du joint diminue lorsque la pression du fluide augmente. On reduit 
considerablement la taille des organes de serrage en mettant a profit la pression du 
fluide pour renforcer le serrage plutot que pour le diminuer. C’est le principe de fonc- 
tionnement des joints a autoserrage, dits aussi autoclaves, application de l’auto-assis- 
tance (§11 .5.2). L’etancheite n’est pas affectee par le fluage. 

La fermeture Uhde-Bredtschneider (fig. 22.22a) est une construction autoclave 
ou la poussee statique sur le fond (1) du recipient est transmise a travers le joint (2) a 
un anneau en trois parties (4), qui prend appui dans une gorge du recipient (3). Le joint 
se dilate sous la poussee du couvercle par sa partie conique qui amplifie encore la pres- 
sion de contact entre le joint et le couvercle d’une part, et entre le joint et le recipient 
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d’autre part. On obtient la pression initiale d’etancheite du joint en serrant les ecrous 
des goujons (5) sur le plateau (7). Cette construction offre encore l‘ a vantage de reduire 
le moment de flexion dans la paroi cylindrique; en revanche, le couvercle devient epais 
car il est seulement appuye a sa peripherie. Le trou d’homme represente a la figure 
22.22(b) fonctionne selon le meme principe avec un joint plat. 




Fig. 22.22 Fermetures autoclaves : (a) Uhde-Bredtschneider; (b) trou d’homme. 


Un joint torique se monte dans une gorge de laquelle il depasse legerement 
(fig. 22.23a). Le serrage des pieces ecrase un peu le joint en donnant naissance a une 
pression de contact initiale a J0 (fig. 22.23b). Le fiuide sous pression s’insinue entre 
les pieces (fig. 22.23c), remplit la chambre et repousse le joint contre le bord de la 
gorge lorsque le frottement est vaincu. La pression de contact commence par diminuer 
du fait de Lextension circonferentielle du joint (fig. 22.24). A partir de la pression p { , 
la pression de contact augmente selon 

oq = aj + a(p ] - p 2 ) (22.19) 



Fig. 22.23 Joint torique: (a) avant serrage; (b) serrage initial; (c) mise sous pression. 


Pour le caoutchouc, essentiellement incompressible, a ~ I . Le joint reste etanche 
pour autant que la pression minimale aj soit superieure a la pression d’etancheite 
cr E j . On voit qu’un joint autoserre augmente automat iquement sa pression de contact 
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P\-P2 


Pi- Pi 


Fig. 22.24 Contrainte de contact d'un joint torique. 


Fig. 22.25 Extrusion d’un joint. 


avec la pression du fluide, c’est pourquoi ce principe est utilise dans les recipients a 
tres haute pression. 

II existe un risque d’extrusion du joint a travel’s l’interstice des pieces (fig. 22.25), 
c’est pourquoi on utilise a haute pression des joints toriques metalliques qui resistent 
aussi aux temperatures elevees. 

22.3.6 Etancheite permanente 

On designe ainsi un dispositif d’etancheite indemontable sans destruction prea- 
mble. Par exemple, l’assemblage de tuyauterie represente a la figure 22.26 consiste en 
deux anneaux minces soudes sur les pieces principales, puis relies a l’exterieur par une 
petite soudure d’etancheite. Comme ces pieces fines sont incapables de transmettre les 
efforts de traction exerces dans la tuyauterie, elles sont maintenues par un assemblage 
boulonne a bride ordinaire. Pour un demontage exceptional, on meule la soudure. 
Apres quelques demontages, il ne reste plus assez de matiere pour souder, il faut rem- 
placer les anneaux. 


On obtient souvent l’etancheite necessaire entre les tubes des echangeurs de cha- 
leur et les plaques tubulaires par mandrinage. Ce precede consiste a deformer plasti- 
quement le tube et la zone voisine de la plaque (fig. 22.27b) en formant dans le tube un 
outil appele mandrin ou dudgeon. Le tube est solidement maintenu par les contraintes 
residuelles, l’evasement d’extremite est destine a eviter le deboitement du tube en cas 
de relaxation des precontraintes (fluage). Le metal fortement ecroui devient relative- 


soudure d’etancheite 



Fig. 22.26 Etancheite permanente de tuyauterie. 
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ment fragile, c’est pourquoi des tubes peuvent se rompre au ras de la plaque tubulaire 
s’ils vibrent fortement (fig. 22.27c). On ameliore encore la tenue du tube et L etan- 
cheite en menageant des rainures circulaires dans la plaque (fig. 22.27d), le metal du 
tube y est refoule lors du mandrinage . 



Fig. 22.27 Tube mandrine dans une plaque : (a) avant mandrinage; (b) apres mandrinage; (c) rupture de 
tube; (d) rainures d’ etancheite. 



Fig. 22.28 Tubes soudes. 

Dans les appareils de l’industrie chimique, on prevoit souvent par securite une 
soudure d’extremite (fig. 22.28). II faut prendre soin de degager la plaque autour du 
col de soudure afin de pouvoir effectuer une bonne soudure sans que la plaque ne 
chauffe trop (contraintes thermiques). On mandrine parfois, puis on soude encore le 
tube; dans ce cas le mandrinage est superflu pour Letancheite, mais il est utile pour 
prevenir la corrosion provoquee par la stagnation de liquide dans la fente qui existerait 
entre le tube et la plaque. 

Les industries alimentaires et pharmaceutiques exigent que les appareils ne pre- 
sented aucun interstice ou des produits en fabrication pourraient s’infiltrer, stagner 
puis pourrir. II convient de tenir compte de cet imperatif et d’etudier en consequence 
les assemblages et les etancheites. 


22.4 ETANCHEITE DYNAMIQUE 

22.4.1 Principes 

Une etancheite est dite dynamique lorsqu’elle empeche le passage d’un fluide entre 
deux pieces en mouvement relatif. On distingue deux cas selon le sens du mouvement. 

Mouvement par allele au gradient de pression (fig. 22.29) 

La piece mobile decouvre et recouvre periodiquement une partie de la surface de 
la piece fixe. Si le fluide a etancher est un liquide, il existe toujours un film de quelques 
molecules d’epaisseur qui reste accroche a la surface exposee temporairement au 
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Fig. 22.29 Mouvement parallele au gradient de pres- Fig. 22.30 Mouvement perpendiculaire au gradient 
sion. de pression. 


liquide. En passant par dessus, la piece mobile entralne un peu de liquide dans son 
mouvement et agit comme une pompe a viscosite. On a constate que le transport de 
liquide ne s’effectue pas seulement dans le sens du gradient de pression statique, mais 
aussi en sens inverse. Le film lubrifie les surfaces et diminue leur usure. Ce cas se ren- 
contre dans les pistons et les tiges de piston. 

Mouvement perpendiculaire au gradient de pression (fig. 22.30) 

Les passages d’arbres a travers des enveloppes conduisent a un mouvement per- 
pendiculaire au gradient de pression. A defaut de mesures speciales, les surfaces ne 
sont pas lubrifiees par le fluide alors que la vitesse relative est souvent tres elevee, pro- 
voquant une forte usure. On distingue entre les etancheites radiates , ou la surface 
d’etancheite est cylindrique, et les etancheites axiales dans lesquelles la surface etan- 
che se trouve dans un plan perpendiculaire a l’axe de rotation (fig. 22.31). Dans ce der- 
nier cas, 1‘etancheite est meilleure lorsque la force centrifuge du liquide dans l'inters- 
tice d’etancheite s’oppose au gradient de pression (fig. 22.31b) que lorsqu’elle va dans 
le meme sens que l’ecoulement de pression (fig. 22.31c). 



Fig. 22.31 Disposition d’etancheite pour arbres tournants : (a) radiale; (b) axiale centripete; (c) axiale cen- 
trifuge.p! >p 2 - 


22.4.2 Aspects tribologiques 

Les surfaces d’etancheite sont souvent appliquees l’une contre l’autre et frottent 
au cours du mouvement. Reprenant les considerations vues au paragraphe 2.4.1 au 
sujet de la lubrification. il faut distinguer, ici aussi, le frottement sec, le frottement 
limite, le frottement mixte ou du liquide mouille les surfaces qui se touchent par leurs 
asperites, et enfin le frottement fluide ou les surfaces sont entierement separees par un 
film liquide. Le type de frottement depend beaucoup de la nature du fluide, de la pres- 
sion de contact, de la vitesse relative et de la configuration des surfaces. L’usure du 
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joint est nulle en cas de frottement fluide, mais la fuite est alors relativement impor- 
tante. En revanche, une bonne etancheite s’obtient avec un frottement mixte ou meme 
sec, mais au prix d’une usure rapide. 

Les joints fonctionnent habituellement dans un regime d’usure adhesive et abra- 
sive; mais, la pression de contact etant relativement basse, on observe un transfert du 
materiau le plus tendre sur le corps le plus dur. On caracterise habituellement la limite 
de I" usure adhesive acceptable d’un joint par la valeur admissible de son produit carac- 
teristique pv (§ 3.6.1). Comme le montre la formule (3.20), l’intensite d’usure est 
d’autant plus basse que la durete des surfaces est plus forte. C’est pourquoi on utilise 
des ceramiques, des carbures de silicium ou de bore frottant contre des pieces en car- 
bone impregne de resine ou de bronze. Les surfaces d’arbres frottant contre des joints 
a levre en elastomeres sont trempees et rectifiees. Ces joints sont en elastomeres natu- 
rels (caoutchouc) ou synthetiques, l'utilisation de PTFE (Teflon) s’est generalisee 
parce que son coefficient de frottement est tres bas et que ce materiau presente une 
bonne resistance a l’usure et a l’agression chimique. Les liquides, et particulierement 
les huiles, lubrifient les surfaces en reduisant beaucoup l’usure. II est avantageux de 
graisser la surface des joints devant assurer T etancheite aux gaz (sauf l’oxygene). 

Les surfaces frottantes, apres rodage, sont generalement tres lisses. Mais il est 
preferable qu’elles presentent certaines ondulations pour que du liquide puisse s’insi- 
nuer entre elles et venir les lubrifier; c’est pourquoi on menage souvent des stries de 
lubrification pour le passage du liquide. Le battement des surfaces de contact radiales 
du fait de la flexion des arbres et de desalignement des paliers se revele utile tant qu’il 
est minime; on ne doit cependant pas compter sur lui pour assurer la lubrification, car 
il est difficilement maitrisable. 

L’usure abrasive detruit rapidement les joints. Elle se produit lorsque des parti- 
cules solides s’insinuent entre les surfaces en mouvement relatif, generalement de la 
poussiere ou du sable exterieur, parfois des particules d’usure metalliques provenant 
du mecanisme interieur. Il est bon de proteger le joint principal par un joint auxiliaire 
exterieur, souvent un simple deflecteur ou un labyrinthe (fig. 22.32). 

On evite toute usure et tout probleme de lubrification avec des dispositifs d’etan- 
cheite sans contact (etancheite directe). Leur principe consiste a laisser un tres petit 
espace entre les pieces mobiles afin qu’elles ne se touchent pas, mais il faut alors 
accepter une certaine fuite (§ 22.4.5). 



Fig. 2232 Etancheite d’un roulement de laminoir a froid. 
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22.4.3 Etancheite dynamique indirecte 
Joints a levre 

Les joints a levre s’utilisent notamment pour l’etancheite de pieces a mouve- 
ments alternatifs telles que pistons et tiges de verins. II existe une grande variete de 
joints a levre, mais tous consistent en un anneau dont la section en U presente une ou 
deux levres souples. Les levres exercent par leur elasticite propre une pression initiale 
p >0 (precontrainte) (fig. 22.33) sur les parois cylindriques interieures et exterieures. 
On demontre qu’il est important pour l’etancheite que la pression de contact initiale 
soit concentree dans une petite zone et presente un front tres raide du cote de la pres- 
sion a retenir. La pression du fluide agit sur les levres par l’interieur et augmente la 
pression de contact du joint; c’est une application du principe d’auto-assistance. Le 
joint reste immobile par rapport a l’un des cylindres si la levre qui le touche est plus 
longue que l’autre. La figure 22.32 montre Lutilisation de deux joints a levre opposes, 
l’un vis-a-vis de Lexterieur pour empecher la penetration du liquide d’arrosage dans le 
palier, l’autre pour eviter la fuite de l’huile de graissage du roulement. 




Fig. 22.33 Distribution de pression dans un joint de contact. 


En cas de glissement axial, du liquide est entraine par viscosite, mais il est par- 
tiellement ramene vers Linterieur, a l’encontre du gradient de pression, lors du mou- 
vement inverse [22.4] . La fuite a la tige de piston de verins hydrauliques est meme nulle si 
le mouvement de rentree du piston est plus rapide que le mouvement de sortie. La marc he 
a sec use beaucoup le joint qui finit par fuir du fait de la diminution de la precontrainte, ce 
probleme se rencontre avec des gaz. 

On prevoit habituellement deux joints montes en tandem: celui qui est dispose du 
cote du fluide sous pression garantit l’etancheite principale; le second, ou joint racleur, 
retient 1’ inevitable film entraine par le mouvement sortant de l’espace sous pression. II 
le stocke temporairement dans l’espace intermediate avant que le liquide ne soit 
repris lors du mouvement de retour. Ce systeme n’est vraiment etanche que si les deux 
joints sont capables de ramener le fluide vers l’interieur. 
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Les joints a levre destines a l’etancheite d’arbres vis-a-vis de l’huile d’un carter 
sont precontracts par un ressort a boudin enroule autour de la levre souple (fig. 22.34) 
qui maintient la pression de contact sur l’arbre malgre l’usure de la levre. 

II existe des joints a levre destines a retenir des fluides sous pression jusqu’a 10 
bars, voire 100 bars dans certains cas. 




1 levre 

2 ressort boudine torique 

3 bague d’appui 

4 levre antipoussiere 


Fig. 22.34 Joint a levre pour arbres toumants; deux executions. 


Le frottement degage de la chaleur qui echauffe le joint et l’arbre (fig. 22.35) en 
diminuant considerablement la longevite du joint si sa temperature depasse 120°C. 
Dans ce cas, il est bon de prevoir une lubrification active en munissant la levre de stries 
qui creent un film hydrodynamique utile si l’arbre trempe dans l’huile. 



Fig. 22.35 Distribution de temperature autour d’un joint a levre (Freudenberg). 


Presse-etoupe 

Un presse-etoupe est un organe d’etancheite particulierement simple, utilise 
habituellement pour des pieces tournantes: tiges de vannes, arbres de pompes. II con- 
siste (fig. 22.36) en une bolte a garniture (1) qui contient la garniture (2). Cette der- 
niere est comprimee par la lunette (3) et les goujons (4). La garniture est ainsi appli- 
quee fortement contre l’arbre (5). Autrefois en etoupe suiffee, la garniture est 
aujourd’hui en coton ou en feutre impregne de graisse graphitee. On utilise aussi du 
caoutchouc naturel ou synthetique, des feuilles metalliques roulees ou des tresses de fil 
metallique. 
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Fig. 22.37 Distribution de pression dans un presse- 
etoupe. 


Du fait du frottement lateral dans la boite a garniture, la pression pj sur l’arbre 
obtenue au serrage diminue exponentiellement depuis la lunette jusqu’au bout de la 
garniture (fig. 22.37). Le fluide sous pression penetre dans la garniture et modifie la 
distribution de pression laterale qui devient p\ [22.5], En cas de fuite, on observe une 
distribution de pression p (x) du fluide qui prouve que l’etancheite est surtout assuree 
par la partie de la garniture proche de la sortie. 11 est inutile de faire de longues garni- 
tures puisque la pression du fluide ne diminue que tres peu du cote de la surpression. 
Tiickmantel propose une theorie plus elaboree du presse-etoupe [22.6], 

L’usure des garnitures par la rotation de l’arbre a pour effet de diminuer la pres- 
sion de contact et par consequent de permettre une certaine fuite. Mais une fuite de 
liquide lubrifie l’arbre et reduit du meme coup la vitesse d’usure. Ce comportement 
des presse-etoupe oblige pratiquement a toujours admettre une petite fuite, un lent 
goutte-a-goutte, aux arbres tournant en permanence. 

Garnitures mecaniques 

Les garnitures mecaniques assurent l’etancheite d’arbres tournants. Malgre leur 
prix plus eleve, elles remplacent de plus en plus les presse-etoupe car elles sont plus 
sures, bien etanches et d’une longevite accrue. Les garnitures mecaniques comportent 
une bague de frottement (1) (fig. 22.38) appliquee par un ou plusieurs ressorts (3) sur 
une contre -bague (5). Selon les constructions, la bague de frottement est fixe ou tour- 
nante. Les ressorts engendrent la pression initiale d’etancheite et permettent de legers 
deplacements axiaux de l’arbre sans perte de contact; ils rattrapent aussi auto- 
matiquement l’usure des pieces et les dilatations thermiques. Un joint statique radial 
(2) garantit l’etancheite le long des pieces glissantes. L’etancheite mobile est axiale; il 
est important pour une bonne etancheite que le fluide sous pression se trouve a la peri- 
phene exterieure de la garniture afin que l’effet de pompage centrifuge s’oppose a la 
fuite . 

Une association judicieuse des materiaux est capitale du point de vue de la resis- 
tance a l’usure. La bague de frottement est souvent en resine phenolique chargee de 
poudre d’amiante, en graphite impregne de silicone ou de PTLE. La contre-bague est 
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(b) 



liquide refrigerant 


I 


1 bague de frottement 

2 joint d’etancheite glissant 

3 ressort de pression 

4 bague-support 


5 contre-bague 

6 joint de positionnement 

7 vis de blocage 

8 surface d’etancheite mobile 


Fig. 22.38 Garnitures mecaniques : (a) bloc elastique fixe; (b) bloc elastique toumant. 


en fonte grise, en acier trempe, en acier revetu d’un alliage dur au cobalt, en ceramique 
ou en un carbure. Le couple tribologique ne doit presenter aucune tendance au grip- 
page en cas de marc he a sec. 

Calculons l’effort F g applique sur la surface de glissement entre la bague et la 
contre-bague d'une garniture mecanique (fig. 22.39). La force du ressort F R cree la 
charge initiale, le frottement du joint statique s’oppose au ressort, mais il peut aussi 
s’ajouter lors d’un mouvement de l’arbre vers la gauche. La charge initiale est alors: 


L’etancheite initiale est assuree pour autant que F r > F f . La pression du fluide 
s’exerce pleinement sur les surfaces annulaires ,4] et A 2 , tandis que du fluide se 
glisse entre les surfaces d’etancheite ou s’etablit une distribution de pression p resul- 
tant de la pression statique du fluide et d’effets dynamiques porteurs analogues a ceux 
qui existent dans les paliers hydrodynamiques. L’ equation d’equilibre des forces four- 
nit la charge sur la garniture en service : 


Le resultat de l’integration de la pression sur la surface de frottement peut s’ecrire 
sous la forme : 



( 22 . 20 ) 



A 


Jp dA = (4, + A 2 )p 2 + %A( Pl - p 2 ) 


A 
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Fig. 2239 Equilibre des forces sur la bague mobile d’une garniture compensee. La bague et la contre-bague 
sont eloignees pour faciliter la representation. 


ou § est le facteur de distribution de pression. Alors, 

F g = F g0 + A \{P\ ~ Pi) ~ % a {p\ ~ Pi) 

Posons encore le rapport de la surface sur laquelle agit la haute pression a la sur- 
face d’etancheite: 

k = A] (22.21) 

A 

et divisons par A pour calculer la pression de contact moyenne sur la garniture. On 
trouve 

Pg = PgO + (k - §)(/?] - p 2 ) (22.22) 

Selon cette formule, on influence facilement la pression de contact par des mesu- 
res constructives appropriees (fig. 22.40): 

• k > 1 garniture non compensee, utilisee a faible pression. Pratiquement la 

majorite des garnitures non compensees se situe au voisinage de k = 1,1 
a 1,2. 

• k < 1 garniture compensee, habituellement k = 0,6 a 0,9, utilisee pour de for- 

tes pressions du fluide. La pression d’appui diminue, par consequent 
Pechauffement et l’usure sont reduits, mais le danger de decollement 
des surfaces d’etancheite augmente. 



Fig. 22.40 Conditions de charge pour garnitures mecaniques : (a) k < 1 ; (b) k = 1 ; (c) k > 1 . 


196 


CONCEPTION DES MACHINES 


La valeur effective du facteur de distribution de pression $ est difficile a evaluer, 
elle semble se situer entre 0,55 et 0,75. 

Le frottement echauffe les garnitures lors de la rotation de l’arbre. Le tourbil- 
lonnement du fluide dans la boite a garniture degage aussi de la chaleur; pour de 
grands nombres de Reynolds ( > 10 5 ), la puissance dissipee est du meme ordre de 
grandeur que la perte par frottement [22.7], L’echauffement nuit au bon fonctionne- 
ment des garnitures, car la resistance a l’usure de certains materiaux diminue et les 
fluides s’evaporent entre les surfaces de sorte qu’elles frottent a sec et s’usent rapide- 
ment. II est par consequent important de refroidir energiquement les garnitures meca- 
niques, par exemple, en faisant circuler le liquide qui les baigne a travers un echangeur 
de chaleur ou en le branchant dans un circuit froid renouvele. 

Les garnitures mecaniques ne sont jamais absolument etanches, mais leur fuite 
est souvent assez petite pour qu’on ne la voie pas lorsque le liquide s’evapore sous les 
surfaces de frottement. Des matieres solides dissoutes peuvent, apres evaporation du 
solvant, se deposer entre les surfaces et creer des depots importants qui usent rapi- 
dement la bague la plus tendre par abrasion. L’etancheite aux liquides pollues, solu- 
tions salines, jus de fruits, bains de teinture, est tres difficile; on utilise alors des 
bagues en carbure de tungstene dont la durete est particulierement elevee. Une petite 
fuite contribue a reduire l’echauffement et Lusure en agissant comme un lubrifiant. On 
retrouve ici, mais a un degre moindre, la difficult^ deja rencontree avec les presse- 
etoupe. II existe des garnitures dont la fuite n’excede pas 0,01 cnr’Vh ; une fuite de 1 
cnrVh est normale. Les flexions d’arbre ainsi que des phenomenes d’instabilites ther- 
miques accentuent considerablement la fuite et Lusure [22.8, 22.9] . Une abondante lit- 
terature est consacree aux garnitures mecaniques [22.10, 22.11], 

On utilise aussi des garnitures mecaniques pour obtenir Letancheite vis-a-vis de 
gaz et de vapeurs. Mais les bagues fonctionnant a sec s’usent et chauffent d’une 
maniere intolerable; elles fuient rapidement et fortement. On recourt alors a une 
construction speciale (fig. 22.41) qui comporte une chambre fermee par deux garnitu- 
res montees en opposition dans laquelle on introduit un liquide de barrage qui lubrifie 
les surfaces, evacue la chaleur de frottement et ferme le passage au gaz. 



Fig. 22.41 Garniture pour gaz et vapeur avec liquide de barrage. Legende selon figure 22.38. 
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Segments de pistons 

Les pistons de moteurs et de compresseurs presentent, a froid, un certain jeu dans 
les cylindres pour permettre leur dilatation thermique, un film d’huile assurant la lubri- 
fication. On obtient l’etancheite par des segments elastiques places dans des gorges 
circulates creusees dans le piston. Les segments sont coupes en Z ou en sifflet 
(fig. 22.42), pour permettre leur mise en place et leur libre dilatation. 



La pression du gaz plaque le segment sur la face B de la gorge (fig. 22.43) et 
s’infiltre entre le segment et le piston pour exercer une poussee contre la surface A du 
cylindre contribuant a assurer l’etancheite (auto-assistance). Du gaz peut fuir par la 
coupure du sifflet, aussi met-on plusieurs segments, habituellement trois, en decalant 
leur coupure sur la peripherie. Un segment racleur situe du cote de l’embiellage a pour 
role de ramener vers le carter l’huile projetee sur la paroi du cylindre pendant la mon- 
tee du piston. 

22.4.4 Joints congeles 

Une technique originale pour empecher la fuite d’un liquide au passage d'un 
arbre a travel's une paroi consiste a le congeler dans Lespace annulate a Laide d’un 
circuit de refroidissement auxiliate. L’ arbre cisaille la gaine solide a sa surface et la 
chaleur degagee par le frottement fait fondre une tres mince couche dont le liquide 
agit comme un lubrifiant. L’epaisseur de ce film depend de l’equilibre thermique 
entre la production de chaleur et la puissance de refroidissement. II s’avere que 
l’etancheite est tres satisfaisante. Ce principe est utilise avec succes pour des pompes 
a sodium liquide [22.12] et a aussi ete essaye pour realiser l’etancheite au passage de 
coque d’arbres d’helice de bateaux et de sous-marins. Zbinden [22.13] a realise 
l’etancheite d’une pompe a eau a hyperpression en refrigerant la penetration du pis- 
ton dans le cylindre par de la saumure (fig. 22.44). Le mouvement du piston cisaille la 
glace, mais l’eau est repoussee a 1’interieur par un effet de viscosite, car le film 
liquide entre le piston et la glace est sensiblement plus mince que 1 mm. Le calcul et 
les essais prouvent que cette garniture reste etanche pour une pression de quelques 
milliers de bars si la glace est tres mince ( < 15 qm), une tige de piston en un materiau 
tres dur ne s’use guere. 
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piston canal a saumure 



22.4.5 Etancheite dynamique sans contact 

Les systemes d’etancheite sans contact permettent le libre mouvement des pieces 
sans frottement ni usure. Ils s’appliquent surtout lorsque les vitesses relatives sont 
grandes. Une fente lisse (fig. 22.45a) n’est valable que pour de faibles differences de 
pression; le debit de fuite se calcule par (22.5) ou l’on introduit b = it d m . La fuite 
est plus petite avec un arbre ou un alesage rainure (fig. 22.45b) qui accroit la perte de 
charge. L’ etancheite est efficace si la fente est etroite, ce qui pose des problemes dans 
les grandes machines tournantes du fait des jeux dans les paliers, des deformations et 
des dilatations thermiques. Dans ces cas, on recourt a des labyrinthes qui consistent en 
une suite de barrieres imbriquees (fig. 22.45c). Des gaz ou des vapeurs sous pression 
se detendent dans les chambres successives, le blocage sonique de l’ecoulement limite 
efficacement la fuite. Le montage des labyrinthes n’est possible que si la bache est 
executee en deux moities. 



Fig. 22.45 Etancheites dynamiques directes sans contact: (a) fente lisse; (b) arbre rainure; (c) labyrinthe. 




Ces dispositifs d’etancheite se rencontrent dans les paliers a roulement pour preve- 
nir la sortie de la graisse et la penetration de polluants (fig. 22.32, 22.46 et 22.50). Les 
roulements a deflecteurs, graisses, sont proteges des particules metalliques d’usure que 
l’on rencontre toujours dans les carters; leur longevite est nettement prolongee. 
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Fig. 22.46 Joints sans contact pour arbres: (a) fente; (b) rainures; (c) labyrinthe radial; (d) labyrinthe axial; 
(e) labyrinthe a lamelles (SKF). 


Les joints rainures s’emploient aussi pour L etancheite des pistons de compres- 
seurs sans huile. Les pistons sont pourvus de rainures et la paroi interieure des cy- 
lindres de fines stries circulaires. Les fuites ne constituent dans ce cas pas une perte de 
gaz mais abaissent seulement le rendement volumetrique des machines. L’etancheite 
des tiges de piston au travers des fonds de cylindre s’obtient de maniere analogue 
(fig. 22.47). 



Fig. 22.47 Principe d’un joint a labyrinthe pour tige de piston. 


Les pieces en mouvement peuvent se toucher si leur vitesse relative est petite. La 
geometrie des pieces doit etre aussi parfaite que possible, un etat de surface de haute 
qualite permet un ajustement glissant. Les pistons des pompes et moteurs hydrauliques 
sont lubrifies par le fluide. On evite le pompage du liquide dans le joint si le guidage 
est plus long que 1’ amplitude du mouvement. 

22.4.6 Barrages fluides 
Etancheite indirecte 

II faut parfois separer tres rigoureusement deux milieux, soit parce que le fluide 
contenu dans l’un pourrait venir contaminer ou polluer l’autre, soit parce que les flui- 
des de chaque milieu pourraient reagir chimiquement entre eux en cas de fuite. Le 
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principe de separation consiste a prevoir un espace (3) entre les milieux (1) et (2) 
(fig. 22.48). Selon les cas, cet espace est vide et recueille les fuites eventuelles; on peut 
aussi y mettre un liquide intermediaire, appele liquide de barrage , charge de lubrifier 
et de refroidir les joints. Selon la pression du fluide de barrage, on a plusieurs 
possibilites: 

* Pi > P 3 en cas de fuite, le fluide (1) s’echappe dans I'espace intermediaire; 

* Pi < Pi en cas de fuite, le fluide intermediaire penetre dans I’espace (1); 

solution utile lorsqu’il faut empecher a tout prix la fuite de (1). 
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Fig. 22.48 Principe d’un espace de barrage. 


Le fluide de barrage doit etre compatible avec les autres milieux et ne pas pro- 
voquer une reaction chimique dangereuse; on utilise souvent de l’eau. La figure 22.41 
montre un barrage en relation avec une garniture mecanique d’etancheite. Un autre 
exemple est fourni par le passage d’arbre de l’agitateur d’un reacteur chimique 
(fig. 22.49). Le liquide de barrage est pressurise par un gaz inerte a une pression 
superieure de 2 bars a celle qui regne dans le reacteur, l’etancheite de ce liquide vis-a- 
vis de l’atmosphere est aussi obtenue par une garniture mecanique. Le reservoir du 
liquide de barrage se trouve au-dessus des garnitures et contient un serpentin de refroi- 
dissement de sorte que l’echauffement du liquide dans le passage d’arbre cree une cir- 
culation par thermosiphon. L’ observation du niveau dans le reservoir met en evidence 
toute fuite des garnitures ; on prevoit generalement une surveillance automatique avec 
alerte . 

Etancheite semi-directe 

Dans les etancheites semi-directes a difference de pression nulle, on peut remplir 
I’espace avec un liquide ou une graisse pour rendre les passages d’arbre etanches aux 
poussieres et aux projections de liquides. La figure 22.50 montre des labyrinthes rem- 
plis de graisse pour des roulements. Une etancheite tres efficace, utilisee notamment 
dans les memoires a disque des ordinateurs, est obtenue par des joints ferro-fluides . Le 
ferro-fluide, une huile contenant de tres fines particules de fer en suspension, est main- 
tenu dans une etroite fente par un champ magnetique cree par un aimant permanent 
(fig. 22.51); il s’oppose a tout passage de poussiere. 

En cas de surpression, il faut mettre le fluide d’etancheite sous une pression 
superieure. Une premiere solution consiste a injecter un fluide sous pression, eau, 
huile ou gaz au centre de la gaine d’etancheite (fig. 22.52). Il fuit de chaque cote et se 
recupere si c’est un liquide. 

On evite la consommation permanente de fluide en creant la pression d’etan- 
cheite par un effet centrifuge (fig. 22.53). Le liquide de barrage est mis en rotation par 
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manchon d’usure 
sortie du liquide de barrage 
thermometre 
reservoir de barrage 
serpentin de refroidissement 


12 bouteille de gaz comprime 

1 3 detendeur 

14 manometre 

15 surfaces d’etancheite axiale 


Fig. 22.49 Schema d’ installation d’un dispositif de barrage a circulation par thermosiphon. 




Fig. 22.50 Labyrinthes graisses: (a) axial; (b) radial. 


un disque porte par l’arbre, la pression d’etancheite est proportionnelle au carre de la 
vitesse peripherique et a la masse volumique du fluide. Le cas echeant, on previent un 
echauffement trop important en injectant en continu du liquide frais. Le joint est inef- 
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Fig. 22.51 Joint avec liquide ferro-fluide. 




liquide de barrage 


arbre 


Fig. 22.52 Etancheite d’arbre semi-directe avec injec- Fig. 22.53 Etancheite d’arbre a liquide centrifuge, 
tion d’un fluide de baiTage. 

ficace a petite vitesse et a l’arret, mais on peut maintenir l’etancheite en injectant alors 
un liquide ou un gaz de barrage . 

Les pompes et compresseurs a anneau liquide sont employes pour refouler des 
gaz sans les polluer par de l’huile (fig. 22.54). Un rotor a palettes (9) monte sur l’arbre 
(2) tourne autour d’un axe situe excentriquement dans un corps cylindrique (1). Un 
liquide, generalement de l’eau, est introduit en continu dans la machine. 11 est mis en 
rotation par les palettes et projete a la peripherie par la force centrifuge qui lui donne la 
forme d’un anneau liquide (15) assurant l’etancheite exterieure du rotor. L’espace fibre 
(17), en forme de croissant, entre le moyeu et la surface interieure de l’anneau liquide, 
est divise en cellules par les palettes de la roue. L’etancheite laterale est assuree par les 
disques de distribution (6). Le gaz aspire debouche par le canal (14), puis il est corn- 
prime vers le canal de refoulement (18). Le liquide assure non seulement l’etancheite, 
mais il evacue aussi la chaleur de compression du gaz par une circulation continue. 

22.4.7 Parois etanches 

On evite naturellement toute fuite d’un fluide sous pression en l’enfermant dans 
une enceinte etanche dont ne sort aucune piece mobile. Ce principe est largement uti- 
lise dans la construction de pompes centrifuges afin de supprimer l’entretien 
(fig. 22.55). Le rotor du moteur electrique tourne dans le liquide; une chemise fixe et 
non magnetique est placee dans l’entrefer du moteur. Le rotor est aussi gaine et pro- 
tege. Les paliers lisses sont lubrifies directement par le liquide pompe, pour autant 
qu’il ne contienne pas de particules solides en suspension. Le rendement de ces 
moteurs est relativement faible du fait de la dissipation d’energie par frottement vis- 
queux autour du rotor et par l’allongement du circuit magnetique de l’entrefer. Il existe 
aussi des constructions a rotor et stator immerges, le cable d’ alimentation etant alors 
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1 corps de pompe 

2 arbre 

3 palier a rouleaux 

4 couvercle lateral 

5 accouplement 


6 disques de distribution 11 tubulure d’ aspiration 16 vidange 

7 supports de paliers 12 tubulure de refoulement 17 espace libre en forme 

8 presse-etoupe 13 tube de repartition de croissant 

9 roue a palettes 14 ouverture d’ aspiration 1 8 ouverture de ref oule- 

10 mano-vacuometre 15 anneau liquide ment 


Fig. 22.54 Pompe a anneau liquide (Sulzer). 


conduit par un passage etanche. La figure 22.56 montre le meme principe utilise dans 
un accouplement magnetique de pompe hermetique, mais le moteur d’entrainement 
est normal et separe de la pompe. 

Selon le liquide, les paliers lisses de ces pompes posent certains problemes. Pour 
s’en affranchir, Sulzer Pompes SA a brevete une conception a guidage magnetique du 
rotor. L’originalite consiste en la suppression des paliers magnetiques distincts; les forces 
magnetiques necessaires sont generees dans le moteur lui-meme. Cette conception per- 
mettra aussi la realisation de turbomachines et d’ultracentrifugeuses a tres grande vitesse. 



palier lisse 


Fig. 22.55 Pompe avec rotor noye (Riitschi SA). 


204 


CONCEPTION DES MACHINES 



Des organes a mouvement limite peuvent penetrer dans une enceinte etanche a 
travers une membrane souple fixee a la paroi avec une etancheite statique. La figure 
25.57 montre une membrane pour de petits mouvements axiaux et la figure 22.58 un 
robinet a commande pneumatique, oil une membrane assure l’etancheite du piston et 
une autre constitue L obturate ur du robinet. 




membrane 
du piston 


membrane 
d’ obturation 


Fig. 22.57 Membrane d’etancheite pour une tige Fig. 22.58 Robinet a membrane a commande pneu- 
coulissante. matique (KSB). 
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Les soufflets sont destines aux mouvements de grande amplitude. Ils sont ideals 
pour assurer l’etancheite des tiges de commande de robinets traverses par des fluides 
dangereux (fig. 22.59). Une extremite du soufflet est soudee a l’obturateur, l’autre est 
liee au corps de vanne avec un joint statique. Le fluide se trouve a 1’interieur du souf- 
flet. II arrive que les soufflets se dechirent par fatigue et fuient, c’est pourquoi le cha- 
peau du robinet est equipe d'un presse-etoupe de securite; l’espace intermediate est 
eventuellement relie a un detecteur de fuite pour la surveillance du soufflet. 



presse-etoupe de securite 


raccordement 

pour controle des fuites 


soufflet 


Fig. 22.59 Robinet avec etancheite de tige a soufflet (KSB). 


22.5 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

L’ etancheite d’une enceinte sous pression se quantifie par le debit de la fuite. Les 
petites fuites sont difficiles a mesurer et a deceler. Le dimensionnement des etanchei- 
tes sur la base d’un debit de fuite admissible est encore tres difficile. 

Les fluides s’ecoulent entre les asperites des surfaces en contact; la tension 
superficielle peut arreter les liquides lorsque la difference de pression est faible. Des 
liquides volatils s’evaporent dans les fentes et fuient sous forme de vapeur. 

L’ etancheite statique, entre surfaces immobiles, s’obtient: 

• en polissant les surfaces et en les pressant fortement l’une contre l’autre; 

• en remplissant l’espace par une substance a comportement plastique (joint); 

• en assemblant les pieces de maniere permanente. 

Les joints doivent resister a la temperature et a 1’ agression chimique par le fluide. 
Leur etancheite requiert une pression de serfage d’autant plus intense que la surpres- 
sion est plus forte. Les joints serres par des boulons sont susceptibles de fuir apres un 
certain temps si le serrage a diminue du fait du fluage du joint. On doit reprendre le 
serrage ou prevoir un assemblage assez souple pour maintenir la pression sur le joint, 
specialement lorsque des dilatations thermiques sont a craindre. 
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Les montages autoclaves s’emploient surtout a haute pression. Leur etancheite 
n’est pas affectee par le fluage du joint mais ils exigent toujours un certain serrage ini- 
tial. 

Les soudures sont parfaitement etanches . Tres souvent, on se contente de mandri- 
ner les tubes d’echangeur de chaleur dans les plaques tubulaires; il ne faut jamais man- 
driner puis ensuite souder. 

L’ etancheite entre des pieces mobiles, dite etancheite dynamique, s’obtient par: 

• des joints a levre dont la levre d’etancheite est appliquee contre l’arbre ou la 
tige en mouvement par son elasticity propre, par un ressort ou par la pression 
du fluide ; 

• des presse-etoupe ; 

• des garnitures mecaniques; 

• des segments ; 

• des joints congeles ; 

• des joints a liquide ferro-fluide ; 

• des liquides de barrage. 

Les dispositifs d’etancheite a labyrinthe ne font que limiter le debit de fuite, mais 
les pieces mobiles ne se touchent pas. 

II est bon de lubrifier les surfaces d’etancheite glissantes, soit par de la graisse, 
soit par le liquide a retenir. A cet egard, une petite fuite est souvent benefique. Le mon- 
tage de deux joints avec 1’ interposition d’un liquide de barrage est interessant pour 
L etancheite vis-a-vis de gaz ou de vapeurs. Cette technique offre aussi l’avantage de 
separer rigoureusement deux fluides. 

L’etancheite parfaite au passage de pieces effectuant seulement de petits mou- 
vements s’obtient avantageusement avec des membranes souples ou des soufflets. On 
peut aussi transmettre magnetiquement un mouvement a travers une paroi fixe . 


CHAPITRE 23 


RESISTANCE 

ET CHOIX DES MATERIAUX 


23.1 INTRODUCTION 

La materialisation d‘un objet passe par le choix d’un materiau dont les proprietes 
doivent satisfaire les exigences du service attendu. L’ etude detaillee des materiaux sor- 
tant du cadre de cet ouvrage, on se limitera a 1 ’aspect resistance et a des generalites. 
On insistera sur le fait que les caracteristiques effectives du materiau d’une piece sont 
souvent tres differentes des valeurs standard mesurees avec des eprouvettes et donnees 
dans les catalogues. 

Les pieces de machines sont le plus souvent sollicitees dynamiquement, c’est 
pourquoi on accorde une large place au phenomene de fatigue. On interpretera la 
croissance des fissures a la lumiere de la mecanique de la rupture. 

Le fluage des materiaux sera a peine esquisse, car il intervient surtout dans les 
machines thermiques. La presentation detaillee du comportement des materiaux non 
metalliques sort du cadre de cet ouvrage. 

Le choix d’un materiau est souvent delicat. II ne repose jamais uniquement sur 
des considerations mecaniques; il faut toujours aussi tenir compte des methodes de 
fabrication, des couts, de la resistance aux agressions chimiques, des problemes d’eli- 
mination ou de recyclage apres usage. L’ experience acquise est d’un precieux secours. 
On presente une methode raisonnee basee sur la notion d’ indice de performance qui 
tient compte de la forme et de la fonction des pieces. 

Ce chapitre sert de base au chapitre 24 consacre au dimensionnement a la resis- 
tance. Il est structure comme suit: 

• Section 23.2 Description des processus de rupture. 

• Section 23.3 Resistance statique des materiaux homogenes et des pieces. 

• Section 23.4 Resistance des materiaux en presence de defauts, elements de 

mecanique de la rupture. 

• Section 23.5 Resistance a la fatigue des materiaux et des pieces. 

• Section 23.6 Notions de fluage. 

• Section 23.7 Choix des materiaux sur la base de leurs performances et de 

leur utilisation. 

• Section 23.8 Conclusions principales. 


Le lecteur interesse trouvera une abondante litterature specialisee. Citons, par 
exemple, [23 . 1 , 23 .2 , 23 .3 , 23 .4] . 
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23.2 PROCESSUS DE RUPTURE 

Selon les conditions d’application des charges et selon le materiau, on observe 
plusieurs modes de rupture de pieces. Ils se reconnaissent pratiquement au facies des 
fractures. Chacun s’etudie par ses propres methodes experimentales et par des theories 
appropriees. On est ainsi amene a definir des resistances limites des materiaux pour 
chaque type de rupture. 

Rupture statique 

La rupture est dite statique lorsque la charge appliquee croit tres lentement, a une 
vitesse inferieure a 10 MPa/s. Selon le comportement avant rupture, on distingue 
encore la rupture ductile et la rupture fragile. La premiere est precedee de fortes 
deformations au voisinage de la fracture (fig. 23.1), une striction en cas de rupture par 
traction ou un fort amincissement de la piece en cas de rupture de flexion. La majeure 
partie de la surface de rupture presente un aspect fibreux. 



Fig. 23.1 Rupture a comportement ductile: (a) traction; (b) pliage. 


Une rupture fragile se produit sans deformation plastique apparente (fig. 23.2). 
Elle est toujours brutale, aucune deformation prealable ne previent de Pimminence de 
la rupture. La fracture est franche et d’un aspect soyeux. 



(a) (b) 


Fig. 23.2 Rupture a comportement fragile: (a) traction; (b) pliage. 


Rupture de fatigue 

Une rupture de fatigue peut survenir lorsque la contrainte dans le materiau d’une 
piece a subi de tres nombreuses variations d’intensite. Une fissure s’amorce, souvent a 
la surface, puis se developpe progressivement a l’interieur de la piece jusqu’a la rup- 
ture. La rupture de la section restante peut avoir un caractere ductile ou fragile. Ce 
phenomene s’etudie a l’aide de la theorie de la mecanique de la rupture. Les ruptures 
de fatigue se produisent pour des niveaux de contrainte sensiblement inferieurs a la 
resistance a la traction du metal, meme pour un materiau tres ductile. La contrainte 
effective de rupture par fatigue est affectee principalement par la geometrie de la piece 
(concentration de contrainte et taille) et par l’etat de surface (rugosite, corrosion, 
durete). On estime que 80 a 90% des ruptures accidentelles sont causees par la fatigue. 
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Rupture au choc 

Des chocs repetes provoquent la rupture en plusieurs etapes. Apres une premiere 
fissuration, la fissure progresse beaucoup a chaque coup jusqu’a la rupture finale. Un 
seul choc tres important peut suffire pour casser une piece, le comportement du mate- 
riau est essentiellement fragile. 

Fluage 

On appelle fluage la deformation permanente croissant au cours du temps d'un 
materiau soumis a une charge constante. La deformation croit jusqu’a la rupture. Ce 
phenomene s’observe habituellement lorsque la temperature d’utilisation d’un mate- 
riau est elevee, mais le fluage peut deja se produire a la temperature ambiante pour le 
plomb et certains polymeres. Le fluage joue un role predominant dans le dimension- 
nement des machines et installations thermiques et des pieces en materiaux polymeres . 

Fissuration par corrosion sous tension 

La corrosion sous tension est un mecanisme de rupture qui resulte de Taction 
d’un milieu corrosif sur le reseau cristallin de certains metaux, mais seulement lors- 
qu’il existe simultanement une contrainte de traction. La corrosion sous tension se 
manifeste par la propagation lente d’une fissure intercristalline. Contrairement a la 
fatigue, oil la propagation n’a lieu que si les contraintes varient cycliquement, une fis- 
sure de corrosion sous tension se propage aussi lorsque la contrainte reste constante. 
La zone de fracture correspondant a la propagation de la fissure a une allure fragile, la 
rupture finale etant ductile ou fragile selon la nature du materiau. C’est pourquoi ce 
mode de rupture s’etudie aussi a la lumiere de la mecanique de la rupture. 

La fissuration par corrosion sous tension a cause, par exemple, la dechirure de 
toles de chaudiere (soude caustique dans l’eau), l’explosion de bouteilles d’air corn- 
prime en alliage aluminium-magnesium en atmosphere marine, ou une epidemie de 
ruptures de boulons fixant des rails de chemin de fer sur les traverses sous l’effet de la 
condensation de brouillard charge d’acide sulfurique provenant de la pollution par les 
fumees [23.5]. Elle est aussi typique d’aciers au chrome-nickel, dits inoxydables, en 
presence de chlore. 

Rupture d’eprouvettes et rupture de pieces 

Les caracteristiques de resistance des materiaux se mesurent avec des eprouvettes 
normalisees dans des conditions experimentales bien determinees. En revanche, le com- 
portement d’un materiau et sa resistance sont souvent tres differents dans une piece de 
machine parce que sa taille et sa forme s’eloignent de celles de l’eprouvette. II faut tou- 
jours etre tres prudent et ne pas utiliser sans autre les caracteristiques mecaniques mesu- 
rees avec des eprouvettes (tables de materiaux) pour dimensionner des pieces. L’ouvrage 
de Collins [23.4] presente de maniere detaillee les divers modes de defaillance. 


23.3 RESISTANCE STATIQUE 

23.3.1 Essai de traction simple 

La mesure des caracteristiques mecaniques principales d’un materiau se fait par 
un essai de traction ou de compression normalise. Une eprouvette cylindrique 
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(fig. 23.3) est soumise a une force de traction F, sa section initiale est ,4 0 . Habituel- 
lement d = 10 mm. 



Fig. 233 Eprouvette de traction. 


La contrainte nominate est par definition la charge rapportee a la section initiale 
de L eprouvette: 

CTo - -f- (23.1) 

A) 

Une portion de longueur initiale prend une longueur l. Id allonge me nt nomi- 
nal, dit aussi allongement relatif, vaut 


e = 


i - e 0 


(23.2) 


La base de mesure sur L eprouvette est l 0 = 5 d ou £ 0 = 10 d. 

La figure 23.4 montre le diagramme nominal de traction (cr 0 , e) et la deforma- 
tion d’une eprouvette d’acier doux ou d’un metal ductile presentant un palier d’ecou- 
lement marque. Rappelons les principaux elements retenus dans les normes pour 
caracteriser le comportement statique des materiaux. 

La limite de proportionnalite R p correspond a la fin du domaine proportionnel 
(point A). 

La limite apparente d’elasticite R e ou limite d’ecoulement correspond au seuil 
d’ecoulement plastique plus ou moins marque du diagramme (point C). 

Jusqu’au point C, la deformation est approximativement elastique; au-dela, elle 
est plastique. Selon le materiau, le seuil d’ecoulement C n’est pas toujours marque. En 
outre, il est souvent difficile de situer avec precision la limite de proportionnalite. On 
definit alors des limites conventionnelles associees a une deformation residuelle deter- 
minee. Ce sont: 

• la limite conventionnelle de proportionnalite R p o,02 correspondant a un 
allongement remanent de 0,02% (point B); 

• la limite conventionnelle d’elasticite R p o,2 • dont L allongement remanent est 
0,2% (point D); on utilise generalement dans les calculs de dimensionnement 
des elements de machines la valeur R p o,2> sau f dans les problemes de flam- 
bage ou il est prudent de faire intervenir R p o,02- 
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Fig. 23.4 Essai de traction d’un acier doux: (a) diagramme nominal; (b) forme de l’eprouvette; (c) lon- 
gueurs. 


Lorsque la charge augmente encore, les deformations s’accentuent fortement. On 
observe le phenomene de striction, c’est-a-dire un etirement local important avec un 
retrecissement marque de I’eprouvette. La contrainte nominale passe par un maxi- 
mum, point E, lorsque debute la striction. La rupture survient au point R. 

La resistance a la traction R m correspond a la contrainte nominale la plus elevee 
supportee par l’eprouvette (point E). 

La contrainte de rupture R r est la contrainte nominale pour laquelle l’eprouvette 
se casse. 

La figure 23.5 represente le diagramme nominal de traction d’un acier austeni- 
tique au chrome-nickel. II ne presente pas de palier d’ecoulement, la plastification est 
progressive, c’est pourquoi on ne peut definir que R p 0,2 ou R p 9,02 ■ 
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On sait que la section de l’eprouvette diminue lorsque la force de traction aug- 
mente, particulierement lorsque survient la striction. C'est pourquoi la contrainte 
reelle, dans la section la plus petite, est toujours superieure a la contrainte nominale; 
elle augmente constamment jusqu’a la rupture (fig. 23.6). 

L’ allonge me nt a la rupture est l’allongement nominal A correspondant a la rup- 
ture (fig. 23.4). On note A 5 ou A 10 selon qu’il est mesure sur une base £q egale a 5 d 
ou \{)d. Comme la striction est locale, on a toujours A 10 s A s . II faut etre conscient 
que les fortes valeurs rencontrees pour ces allongements , jusqu’a 35 a 50% pour des 
aciers tres ductiles, proviennent de la striction et ne correspondent pas a l’image que 
donne la deformation d’un morceau de caoutchouc. 

Un materiau sollicite en compression presente aussi un domaine de proportion- 
nalite jusqu’a une certaine limite elastique ; mais, au-dela, le materiau ne casse pas. On 
admet que les valeurs de R e ou R p 0,2 sont pareilles en compression et en traction, sauf 
pour la fonte grise ou la limite elastique est environ trois fois plus elevee en compres- 
sion. 

Le coefficient de Poisson des metaux vaut environ 0,3 et le volume du materiau 
augmente lorsqu’il est sollicite en traction. Le caoutchouc est remarquable parce qu’il 
se deforme a volume constant; son coefficient de Poisson vaut 0,5. 

En considerant le diagramme de traction d’un acier, on distingue principalement 
deux domaines de comportement: elastique et plastique. Pour simplifier les calculs, on 
les schematise (caricature) selon la figure 23.7. Dans le domaine elastique , on admet 
que la deformation est proportionnelle a la contrainte et qu’elle est parfaitement rever- 
sible. La loi de Hooke 

o=Ee (23.3) 

est a la base de la mecanique lineaire des solides. Le module d’elasticite E est une 
caracteristique du genre de materiau, mais sa valeur est independante de la nuance. 
Notons que la loi de Hooke n’est pas valable pour la fonte grise. 



Dans le domaine plastique, les deformations sont irreversibles (fig. 23.8). Sup- 
posons qu’on interrompe un essai au point P et qu’on decharge l’eprouvette; la defor- 
mation diminue lineairement avec la contrainte, mais il subsiste une deformation 
remanente e v (point B) apres decharge complete. Chargeons a nouveau l’eprouvette; 


RESISTANCE ET CHOIX DES MATERIAUX 


213 



Fig. 23.8 Ecrouissage et allongement remanent. 


la deformation crolt avec la nouvelle abscisse s' , mais il est remarquable que la crois- 
sance est encore proportionnelle a la deformation jusqu’en un point P', pratiquement 
confondu avec le point P de la traction precedente. Puis l’essai se poursuit comme s’il 
n’avait pas ete interrompu. Le metal qui a subi un allongement remanent important 
modifie sensiblement sa courbe de traction: L allongement a la rupture est plus petit 
qu’avant, la relation de proportionnalite s’etend dans un domaine plus large qu’avec le 
metal neuf (fig. 23.1 1) ; on dit que le metal a ete ecroui. 

On facilite habituellement les calculs dans le domaine plastique en admettant que 
la contrainte est constante au-dela de la deformation elastique (fig. 23.7), egale a R e 
ou /?p q 2 ■ Avec cette hypothese, la deformation plastique a lieu a volume constant, 
correspondant a une valeur du coefficient de Poisson de 0,5. 

La sollicitation des materiaux des elements de machines reste habituellement 
dans le domaine elastique, car on ne tolere generalement pas de deformations perma- 
nentes. Mais certaines pieces sont parfois chargees jusque dans le domaine plastique 
pour creer des precontraintes, notamment dans les assemblages frettes. 

Soyons conscients que les diagrammes de traction represents ici, et tous ceux 
que Lon voit dans la litterature, sont des caricatures, car on exagere toujours, pour des 
raisons de representation, la deformation elastique par rapport a la deformation a la 
rupture. En effet, la fin du domaine elastique se situe, pour de Lacier, vers 0,2 a 0,5% 
seulement, soit de l’ordre du centieme de L allongement a la rupture. 



Fig. 23.9 Energie volumique de rupture. 
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L’aire situee sous la courbe de traction nominale represente l’energie par unite de 
volume initial apportee jusqu’a la rupture. Apres deduction de l’energie elastique 
liberee a la rupture, on obtient I’energie volumique de deformation plastique (fig. 23.9). 
Un materiau est dit tenace lorsqu’il faut beaucoup d’energie pour le rompre, ce qui 
correspond aussi a un allongement a la rupture eleve et/ou a une haute resistance. 

23.3.2 Comportement a la rupture des eprouvettes 

Le comportement de certains materiaux au cours d’un essai de traction est tres 
different de celui decrit au paragraphe precedent. On distingue trois sortes de com- 
portement avant rupture : 

• Comportement fragile (fig. 23.10a). La rupture se produit sans deformation 
plastique apparente. L’energie de rupture volumique est tres petite. C’est par 
exemple le cas du verre et de la porcelaine . 

• Comportement a faible plasticite (fig. 23.10b). La rupture se produit apres une 
petite deformation plastique, le seuil d’ecoulement est inexistant. On classe 
souvent les materiaux ayant ce comportement parmi les materiaux fragiles si 
l’allongement a la rupture n’excede pas 5%. 

• Comportement ductile (fig. 23.10c). La deformation plastique avant rupture 
est tres grande et l’energie de rupture est elevee. 



Fig. 23.10 Comportements statiques typiques: (a) fragile; (b) a faible plasticite; (c) ductile. 


On peut supputer le comportement avant rupture d’un materiau par V essai de 
resilience qui consiste a mesurer I’energie de rupture lors d’un essai de flexion par 
choc sur un barreau entaille. La resilience est elevee en cas de rupture ductile. On uti- 
lise encore d’autres methodes pour juger le comportement des materiaux, par exemple 
la mesure du taux de cristallinite ou l’expansion laterale au pliage. 

II faut souligner que des materiaux a haute limite elastique tendent vers un com- 
portement fragile parce que leur limite elastique est peu inferieure a leur resistance a la 
traction. 

23.3.3 Resistance des pieces 

La resistance statique et le comportement du materiau constituant une piece de 
machine sont souvent tres differents de ce que l’on observe dans les essais de traction 
avec les eprouvettes normalisees . Passons en revue les principaux facteurs d’influence. 
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Procede de fabrication 

L’ecrouissage augmente la limite elastique et la resistance a la traction des 
materiaux ductiles, mais diminue l’aHongement a la rupture en conferant au materiau 
un comportement fragile. La figure 23.1 1 montre l’influence du procede de fabrication 
en relation avec l’ecrouissage. La resistance des produits lamines est plus grande dans 
le sens du laminage que transversalement ; il convient d’en tenir compte en chaudron- 
nerie. Cette anisotropie est aussi tres sensible dans les pieces forgees qui sont plus 
resistantes dans le sens de l’allongement des fibres. 



etire et recuit 
lamine a chaud 
lamine a froid 
etire a froid 


Fig. 23.11 Influence du procede de mise en forme sur les caracteristiques mecaniques d’un acier a teneur 
moyenne en carbone, par exemple Ck 45 ou Ac 60. 


Les aciers trempes sont fragiles au choc, c’est pourquoi on procede souvent a un 
revenu apres trempe pour affiner le grain du metal et leur rendre de la ductilite. Au- 
dessus d’une certaine teneur en carbone on observe un phenomene d’autotrempage 
des aciers soudes lors du refroidissement rapide du metal, apres le passage de Fare 
electrique de soudage. Outre la relaxation des contraintes residuelles, un recuit de 
detente evite aussi la fragilite des constructions soudees. 

Epaisseur 

La limite elastique et la resistance a la traction diminuent lorsque l’epaisseur des 
pieces augmente (fig. 23.12). En outre, la limite elastique se rapproche de la resistance 
a la traction de sorte que le comportement d’un materiau, en soi ductile, se rapproche de 
celui d’un materiau fragile. Cela s’explique par le fait que la striction dans une section 
quelconque d’une grosse piece est empechee par le volume de matiere environnant. 

Etat de contrainte 

L’ecoulement plastique d’un materiau observe en traction simple est contrecarre 
lorsqu’il est soumis a un etat de contrainte biaxial ou triaxial. C’est particulierement 
patent dans les concentrateurs de contraintes a triaxialite prononcee (§ 24.3.3). La figure 
23.13 illustre comment la contrainte de rupture augmente avec la triaxialite, mais sur- 
tout comment le comportement devient fragile. Cette observation est a la base du fonc- 
tionnement des entailles pratiquees dans les pieces de rupture de securite en surcharge. 
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Fig. 23.12 Evolution de R m et de R e avec l’epaisseur. 



Fig. 23.13 Diagramme de traction d’eprouvettes entaillees selon des essais de Ludwick [23.6]. 


Temperature 

La resistance des materiaux diminue lorsque leur temperature s’eleve; a basse 
temperature, la plupart deviennent fragiles. Le cuivre et Laluminium conviennent pour 
des temperatures allant jusqu’a celle de Fair liquide. II existe des aciers, dits cryosco- 
piques, qui restent ductiles a tres basse temperature. Le fluage a haute temperature sera 
aborde a la section 23.6. 

Vitesse de sollicitation 

On observe que la limite elastique et la resistance a la traction d’un acier ductile 
augmentent avec la vitesse de la sollicitation 


e 


d£ 

df 


(23.4) 
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Ce phenomene, appele reactivite dynamique, est lie a la vitesse de passage des 
dislocations a travers les cristaux. La figure 23.14 montre l’influence de la vitesse de la 
sollicitation sur les caracteristiques d’un acier doux. On observe surtout qu’a grande 
vitesse la limite elastique rejoint la resistance a la traction. Cela signifie que le mate- 
riau prend un comportement fragile parce que son allongement a la rupture est faible. 



E (log) 


Fig. 23.14 Influence de la vitesse de deformation sur les proprietes d’un acier doux. 


Les essais de traction statique sont effectues a petite vitesse, k ~ 10 -4 s _1 . En 
cas de vibrations, on peut atteindre des vitesses de l’ordre de 1 s' 1 , la plasticite est 
alors deja nettement reduite. La vitesse de sollicitation est tres elevee en cas de choc, 
un metal doux peut alors presenter une rupture fragile. On admet, en cas de choc entre 
pieces avec une vitesse de choc superieure a 8 m/s, que la resistance dynamique aug- 
mente de 20 a 50% selon le materiau [23 .4] . 

Conclusions 

• Les caracteristiques mecaniques du materiau d’une piece de machine sont sou- 
vent differentes de celles mesurees avec des eprouvettes normalisees dans les 
conditions standard. 

• Deux materiaux presentant un comportement a la rupture identique dans des 
circonstances donnees peuvent reagir de maniere tres differente dans d’autres 
circonstances. 

• Le comportement ductile ou fragile depend naturellement du materiau, mais un 
materiau ductile lors d’un essai de traction statique normalise peut presenter un 
comportement fragile lorsque : 

- le metal est ecroui ; 

- la piece est grosse; 

- la piece est entaillee ou presente de fortes concentrations de contraintes ; 

- la temperature est basse; 

- la piece subit un choc. 

Ces influences sont cumulatives. 

Nous designerons dans la suite les caracteristiques statiques effectives du mate- 
riau de la piece par R ' p , // p 0 2 , // p 0 02 , R' m . 
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23 .4 RESISTANCE DES MATERIAUX NON HOMOGENES 

23.4.1 Rupture d’une piece avec defauts 

L’ etude de la resistance des pieces contenant des defauts fait l’objet de la theo- 
rie de la mecanique de la rupture. Elle est nee a la suite d’accidents spectaculaires 
inexplicables par les theories classiques de resistance des materiaux : bateaux cas- 
ses en deux en eaux calmes (Liberty Ships), avions Comet, baches de turbines a 
vapeur. 

A la section 23.3, nous avons considere uniquement la rupture de materiaux 
homogenes. On rencontre pourtant frequemment des pieces qui ont des defauts tels 
que segregations et soufflures de materiaux coules, fissures dans les soudures, fragi- 
lisation par Thydrogene, defauts de fabrication (stries, raies, entailles). On observe que 
ces defauts sont souvent a l’origine d’une fissure qui peut s’agrandir progressivement 
(fatigue, § 23.5.1), puis la fissure se propage subitement a tres grande vitesse (environ 
1000 m/s) en provoquant une rupture brutale comme si le materiau etait parfaitement 
fragile. On est en presence d’une instability de la fissure. Ces phenomenes se produi- 
sent aussi bien dans les aciers a haute resistance que dans certains metaux tres ductiles 
comme le fer doux, par exemple. 

L’ etude de la rupture fragile des pieces avec defauts dans le cas des materiaux 
elastiques lineaires constitue ce qu’on appelle la mecanique lineaire de la rupture. 
Nous nous limitons a presenter les resultats les plus importants utiles a la compre- 
hension du comportement des materiaux et au dimensionnement des pieces . Le lecteur 
interesse consultera les ouvrages specialises [23.7, 23.8, 23.9]. 



Fig. 23.15 Les modes de rupture: I ouverture; II et III glissements. 


On distingue trois modes de rupture d’un solide fissure (fig. 23.15): 

• le mode I, ou mode d’ouverture, qui est le plus important en construction 
mecanique; 

• les modes II et III, ou modes de glissements paralleles au plan tangent de la fis- 
sure, qui jouent surtout un role en mecanique des roches. 

On a observe, dans des experiences systematiques, que la propagation d’une fis- 
sure depend non seulement de la contrainte regnant dans son environnement, mais 
aussi de la longueur de la fissure et de sa situation dans la piece. On definit 1 efacteur 
d’intensite des contraintes K\ (prononcer «ka un») pour le mode de rupture I: 


K\ = f(g)v\na 


(23.5) 
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avec: 

f(g) facteur de geometrie 
o contrainte en absence de fissure 
a longueur de la fissure partant d’un bord de la piece 

Kf s’exprime en Pa m 1/2 ou N mm 2/2 . 11 ne faut pas confondre cette grandeur avec 
un facteur de concentration de contraintes (24.17) ou avec un facteur d’entaille (24.20). 

La longueur d’une fissure est designee par 2 a si elle est entierement situee a l’inte- 
rieur de la piece. Le facteur f(g) exprime l’influence de la geometrie; par exemple, les 
figures 23.16 et 23.17 donnent ce facteur pour une fissure de surface et pour une fissure 
interne traversant toute l’epaisseur d’une piece sollicitee en traction simple. 



libre 

empechee 


Fig. 23.16 Facteur geometrique pour une fissure de surface dans une plaque sollicitee en traction simple. 


La theorie et la pratique montrent que la rupture d’une piece survient brutalement 
lorsque le facteur d’intensite des contraintes atteint une valeur critique, caracteristique 
du materiau. On distingue: 

• le facteur critique d’intensite des contraintes en mode I et en charge statique 
pour un etat de deformation plan, K\ c ; 

• le facteur critique d’intensite des contraintes dynamiques en mode I en cas de 
choc pour un etat de deformation plan, K u . 

Une fissure est stable et il n’y a pas de rupture: 

• en charge statique, lorsque 

Ki < K lc 


(23.6) 
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a 



Fig. 23.18 Relation entre la contrainte, la taille d’une fissure interieure et la tenacite du materiau. 

• en cas de choc, lorsque 

K\ < ^id (23.7) 

La figure 23.18 illustre schematiquement ces relations. Pour une valeur cq de la 
contrainte nominale, la longueur critique d’une fissure en pleine piece (fig. 23.17) se 
calcule sur la base de la definition (23 .5) de K j . On a 


2 a c 


± r^.v 

xf{g ) 2 \ °\ / 


(23.8) 


II n'y a pas de rupture tant que 2 a < 2 a c , c’est-a-dire pour tout point figuratif 
situe sous la courbe limite correspondant a AT [c du materiau. Cette relation importante 
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permet de juger si une fissure est dangereuse, ou si on peut laisser grandir la fissure et 
poursuivre encore I 'exploitation d'une machine avant de proceder a sa reparation; le 
calcul de la longevite avant rupture sera aborde au paragraphe 24.6.6. 

23.4.2 Influences sur la tenacite 

Le facteur /C Ic est representatif de la tenacite du materiau. On le mesure par des 
essais de traction ou de flexion statique et au choc avec des eprouvettes normalisees. 
La tenacite depend naturellement du materiau, mais aussi de sa temperature, de 
l’epaisseur des pieces ainsi que de la vitesse d’application de la charge. Examinons 
l’effet des principaux facteurs d’influence. 

Temperature 

La capacite de deformation plastique des materiaux metalliques diminue gene- 
ralement lorsque la temperature s’abaisse. La mesure de la resilience, ou energie de 
rupture d’une eprouvette entaillee normalisee (Charpy, ISO), permet une appreciation 
qualitative du comportement a la rupture d’un materiau. Cette grandeur est inutilisable 
dans les calculs de resistance mais donne de precieuses indications. La figure 23.19 
montre l’allure generate de revolution de la resilience en fonction de la temperature 
pour un acier ferritique. A basse temperature, T eprouvette se rompt avec peu d’energie 
de rupture, elle a un comportement fragile; a des temperatures nettement plus elevees, 
la rupture de l’eprouvette necessite beaucoup d’energie, son comportement est ductile. 
Entre ces deux domaines se trouve une zone de transition. La temperature de transition 
indiquee parfois est celle pour laquelle la resilience est inferieure a une certaine limite 
fixee conventionnellement, par exemple 27 J pour une eprouvette Charpy V. Les 
valeurs de resilience obtenues dans les essais dependent beaucoup de la forme de 
L eprouvette. C’est pourquoi il faut toujours associer une valeur de resilience au type 
d’eprouvette utilise pour sa determination; on dira, par exemple, resilience Charpy V : 
40 J. 

Tout comme la resilience, la tenacite a la rupture diminue egalement lorsque la 
temperature baisse (fig. 23.20). 


resilience 






Fig. 23.19 Influence de la temperature sur la resilience. 


Fig. 23.20 Influence de la temperature sur la 
tenacite. 
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Epaisseur des pieces 

La deformation dans le sens de l’epaisseur au voisinage d’un defaut dans une 
piece mince s’effectue librement, la contrainte transversale est alors tres faible et le 
materiau est pratiquement en etat de contrainte plane. Dans une plaque tres epaisse, en 
revanche, la contraction laterale est empechee par le volume voisin, la contrainte trans- 
versale devient importante et la matiere se trouve en etat de deformation plane. Or, on 
sait qu’un materiau en soi ductile presente un comportement fragile en cas de sollici- 
tation fortement triaxiale. C’est pourquoi la tenacite diminue lorsque les pieces sont 
tres epaisses (fig. 23.21) ; elle est minimale en etat de deformation plane. 


A'j a la rupture 



Fig. 23.21 Influence de l’epaisseur sur la tenacite a la rupture en charge statique. 


On peut admettre que l’etat de deformation est plan en charge statique lorsque 
l’epaisseur de la plaque est telle que 


C 


(— V 


(23.9) 


et, en charge dynamique, lorsque 
2 


e > e d - C d 


y 

l ) 


(23.10) 


Selon les normes ASTM, C = C<j = 2,5 et R e est la limite conventionnelle d’elasti- 
cite. 

La theorie exposee au paragraphe precedent n’est valable que dans un etat de 
deformation plane et si la zone plastifiee a la pointe de la fissure est tres petite par rap- 
port a la longueur de la fissure. Par consequent, les relations (29.9 et 10) delimitent le 
domaine de validite des conditions de resistance (23.6 et 7). La figure 23.21 montre 
qu’on ferait une appreciation pessimiste de la securite dans le domaine de contrainte 
plane, c’est-a-dire avec des pieces minces, en y utilisant aussi les formules (23.6) et 
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(23.7). Comme, dans ce cas, Ki a la rupture est deux a dix fois plus grand que K ]c , le 
surdimensionnement serait inadmissible; on utilise alors la theorie de la rupture 
elastoplastique, dont P expose sort du cadre de cet ouvrage. 

Vitesse de sollicitation 

Les figures 23.22 et 23.23 montrent l’effet de la vitesse de sollicitation sur la 
resilience et sur la tenacite. K ]c est obtenu en charge quasi statique, £ *= 10 s _1 , 

tandis que ?£ Id se mesure au choc avec £ ■* 10 s" 1 . 


resilience K\ c 



Fig. 23.22 Effet de la vitesse de sollicitation sur Fig. 23.23 Effet de la vitesse de sollicitation sur Ki c . 
la temperature de transition. 


En cas de choc, la temperature de transition est nettement plus elevee qu’en cas 
de charge progressive lente et le facteur d’intensite des contraintes diminue considera- 
blement . On peut admettre 


^Id 



(23.11) 


Un certain defaut, sans danger en cas de charge statique, peut au contraire 
entrainer une rupture fragile au choc . 


Exemple numerique 

Une barre a les dimensions suivantes : largeur b = 100 mm ; epaisseur e = 1 0 mm ; 
longueur l = 400 mm. Elle est faite en un alliage d’aluminium, nuance 7075-T6 dont 
les caracteristiques sont: limite elastique R e = 585 MPa; tenacite critique a la tempe- 
rature ambiante Ki c = 33 MPa m . La barre est soumise a une contrainte de traction 
o= 260 MPa. Y a-t-il risque de rupture fragile? Quelle est la longueur critique d'une 
fissure sur le flanc de la barre? 

Le front d’une fissure est en etat de deformation plane avec danger de rupture fra- 
gile si l’epaisseur est superieure a l’epaisseur critique donnee par la formule (23.9): 


e 


C 




= 7,96 x 10 3 m 


2 
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La barre ayant une epaisseur de 10 mm, le risque de rupture fragile existe. 

La longueur critique de la fissure est atteinte lorsque le facteur d'intensite des 
contraintes (23.5) prend la valeur critique du materiau. On obtient une equation dont 
on tire la longueur critique : 


Par iteration, avec un diagramme plus detaille que celui de la figure 23.16, on 
trouve f(g ) = 1,09 et a c = 4,3 mm. 

Pour cette longueur de fissure, la contrainte nominale dans la section restante 

vaut 


Cette valeur est insuffisante pour provoquer une rupture ductile. 

En conclusion, aucune rupture n’est a craindre tant que la fissure est plus courte 
que 4,3 mm. Une rupture fragile survient lorsque la fissure atteint cette longueur cri- 
tique. 

23.4.3 Diagramme d’analyse des ruptures 

Appele aussi diagramme de Pellini, du nom de son auteur, ce diagramme indique 
le comportement a la rupture et la sensibilite a la propagation d’une fissure dans le 
materiau d’une piece selon la temperature, la contrainte de service et la taille du defaut 
(fig. 23.24). 

Le diagramme de Pellini est caracteristique de chaque materiau, il est etabli en 
charge statique ou au choc. II n’est valable que pour les aciers dont la limite elastique 
est inferieure a 700 N/mm 2 puisqu’ils ont generalement un comportement statique 
ductile. La courbe d’arret de fissure CAT ( Crack Arrest Temperature) partage le dia- 
gramme en deux zones. 

Au-dessous de la courbe CAT, le materiau presente un comportement ductile, 
quelle que soit la taille du defaut. Pour un niveau de contrainte donne, une fissure ne se 
propage pas lorsque la temperature du materiau est superieure a la temperature CAT. 
La deformation est elastique pour a < R e ; elle est plastique lorsque R e < a < R m . 
A la temperature de transition plastique FTP ( Fracture Transition Plastic), la con- 
trainte atteint la resistance maximale. 

II faut remarquer que le comportement est ductile, quelle que soit la temperature, 
si la contrainte nominale est en-dessous de 35 a 55 N/mm 2 ; aucune rupture fragile 
n’est alors a craindre. C’est pourquoi on n’observait pas de rupture fragile dans les pie- 
ces de machines anciennes largement surdimensionnees. 

La rupture est du type fragile au-dessus de la courbe CAT. La contrainte de rup- 
ture depend de la taille de la fissure. Pour des petites fissures (< 6 mm), la rupture fra- 
gile instable par clivage est possible lorsque a = R e jusqu’a la temperature du debut 
de fragilisation NDT ( Nil Ductility Transition) . Entre NDT et FTP, on observe des rup- 
tures avec ductilite croissante. 


a, 


c 



cr n = 260 = 272 MPa 

100 - 4,3 
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Temperature du 
debut de fragility 
(Nil Ductility Tran- 
sition) 

Transition a rupture 
elastique (Fracture 
Transition Elastic) 
Transition a rupture 
plastique (Fracture 
Transition Plastic) 
Courbe d’ arret de 
fissures en fonction 
de la temperature 
(Crack Arrest Tem- 
perature) 


Fig. 23.24 Diagramme d’analyse de rupture de Pellini ou diagramme FAD ( Fracture Analysis Diagram ); 
acier, epaisseur e < 65 mm. 


La contrainte de rupture fragile diminue lorsque la taille des defauts augmente ; 
elle remonte au-dela de la temperature NDT. Au-dessus de la temperature du point 
FTE ( Fracture Transition Elastic), le materiau de la piece fissuree se comporte, du 
point de vue elastique, comme un materiau homogene. A la temperature du point FTP, 
il se comporte jusqu’a rupture dans les conditions prevues par l’essai normalise de 
traction surpetites eprouvettes sans fissure. 

En examinant encore la figure 23.24, on voit que la courbe de transition de duc- 
tilite se deplace vers les temperatures plus elevees lorsque la dimension des fissures 
augmente. Ce deplacement explique pourquoi des essais en laboratoire sur petites 
eprouvettes (ne pouvant contenir que de petits defauts) ne permettent pas de prevoir le 
danger de rupture fragile de pieces reelles avec de grandes fissures. 

La figure 23.25 illustre le comportement d’une eprouvette fissuree compare a 
celui d’une eprouvette lisse. La rupture fragile d’une piece avec defauts survient pour 
une temperature sensiblement plus elevee que dans le cas d’une piece lisse. 11 arrive 
qu’une piece casse subitement en hiver parce qu’elle contient un defaut, specialement 
en cas de choc. 


23.5 FATIGUE 

23.5.1 Rupture de fatigue 

La fatigue est un vaste sujet, citons seulement [23.4]. Une piece soumise a un 
effort variant souvent au cours du temps se rompt par un phenomene de fatigue. Une 
telle rupture se deroule en trois stades: 
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Fig. 23.25 Influence de la temperature sur la limite elastique, sur la contrainte de rupture et sur la transition 
d'eprouvettes lisses et entaillees en acier doux. 


Stade 1 , germination ou initiation 

Une eprouvette ou une piece est soumise a des contraintes variant cycliquement. 
Des les premiers cycles deja, on constate a la surface des bandes de glissement micro- 
scopiques provoquees par le mouvement de dislocations dans les cristaux. En poursui- 
vant I'essai, ces bandes se renforcent en donnant des stries ; la matiere au voisinage des 
stries devient progressivement plus dure a cause de l’ecrouissage. Elle est finalement 
si dure qu’il se forme des microfissures (fig. 23.26a). En general, ces fissures debutent 
a la surface parce que la contrainte y est souvent plus elevee que dans le volume, et 
aussi parce que les cristaux attenant a la surface sont moins bien lies par les cristaux 
environnants. 

Stade 2, propagation de fissure 

Le developpement des microfissures se poursuit lorsque les contraintes conti- 
nuent de varier. Plusieurs fissures se reunissent pour ne plus former qu’une fissure plus 
profonde qu’on appelle aussi crique. Au fond de la crique, il y a une tres forte concen- 
tration de contrainte (effet d'entaille) qui renforce encore sa tendance a grossir. La fis- 
sure progresse vers l’interieur de la piece a une vitesse qui augmente avec la longueur 
de la crique (fig. 23.26b et c). La propagation de la fissure va done en s’accelerant; la 
mecanique de la rupture permet de prevoir combien de cycles de contrainte une piece 
fissuree peut encore supporter avant rupture (§ 24.6.6). 

Stade 3, rupture 

La section utile a la transmission de l’effort retrecit au fur et a mesure que la fis- 
sure croit. La rupture finale (fig. 23.26d) peut se produire de plusieurs manieres: 

• la fissure atteint sa taille critique et se propage rapidement en faisant une rup- 
ture fragile (§ 23.4.1); 
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• la fissure n’atteint pas la taille critique, mais la contrainte dans la section resi- 
duelle atteint la contrainte de rupture ultime du materiau; selon le comporte- 
ment du materiau, la fracture est du type ductile, fragile ou mixte (§ 23.3.3); 

• on peut encore imaginer le cas limite ou la taille critique de la fissure serait 
atteinte alors que la contrainte effective est egale a la resistance de rupture du 
materiau. 





(d) 


Fig. 23.26 Naissance et evolution d’une fissure de fatigue : (a) germination; (b et c) propagation; (d) rupture. 


Aucune striction ne se manifeste durant la progression de la fissure. C’est pour- 
quoi la fracture d’une piece fissuree par fatigue presente un aspect globalement fragile, 
meme si la section residuelle se rompt selon un mode ductile. 

La progression d’une fissure de fatigue est lente lorsque la contrainte cyclique est 
faible et la piece peut subir un grand nombre de cycles avant de se rompre. La surface 
de la crique presente un aspect a grain fin, elle est parfois brillante a cause du matage, 
tandis que la surface de la partie rompue brutalement en fin de processus presente un 
relief accentue (fig. 23.27). La partie lisse est souvent parcourue de lignes paralleles 
courbes, dites lignes d’arret, correspondant generalement aux periodes d’arret de la 
machine. Leur courbure permet de remonter au point de depart de la fissure. 

Les ruptures de fatigue sont dangereuses car elle surviennent toujours brusque- 
ment, sans deformation prealable qui avertirait l’utilisateur. Les fissures sont genera- 



Fig. 23.27 Aspect typique d’une rupture de fatigue. 
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lement invisibles parce qu’elles se trouvent dans des assemblages, par exemple des 
liaisons a clavette, ou parce qu’elles sont recouvertes par du cambouis. On peut les 
deceler lors de travaux de revision soigneux par radiographie, echographie ultraso- 
nore, resuage ou simplement a vue. 

23.5.2 Resistance d’eprouvettes en regime alterne 

Supposons qu’une eprouvette en acier soit soumise a un effort alterne frequent. 
La rupture de fatigue intervient alors pour un niveau de contrainte nettement inferieur 
a la contrainte de rupture statique R m . Effectuons un essai en imposant a l’eprouvette 
une contrainte alternee d’amplitude cr a et de frequence constante. Elle se casse au 
bout d’un nombre de cycles N appele longevite de rupture d la fatigue. Representons 
les couples de valeurs ainsi determines dans un diagramme semi-logarithmique 
(cr a - log N) . On obtient un nuage de points qui a l’allure de la figure 23.28. Sur cette 
courbe, connue sous le nom de courbe de Wohler, courbe S-N ( Stress-Number of 
Cycles ) ou courbe d’endurance, on distingue trois domaines: 

• Le domaine de fatigue plastique oligocy clique dans lequel la rupture survient 
apres un tres petit nombre d’alternances avec une deformation plastique 
notable. La contrainte effective dans le materiau peut s’ecarter considerable- 
ment de la contrainte apparente calculee par les theories usuelles de la resis- 
tance des materiaux a cause des grandes deformations plastiques . 

• Le domaine de fatigue limitee (ou endurance limited) dans lequel la rupture sur- 
vient apres un nombre limite de cycles, nombre qui croit quand la contrainte 
decroit. On note cr^ la contrainte pour laquelle il y a rupture au bout de N cycles. 

• Le domaine d’endurance illimitee dans lequel il n’y a pas de rupture, quel que 
soit le nombre de cycles. La contrainte limite asymptotique correspondante est 
appelee limite de fatigue ou limite d’endurance cr D . Elle est atteinte apres fV D 
cycles. Les catalogues de materiaux donnent la limite de fatigue pour un nom- 
bre conventionnel de cycles, par exemple 2 x 10 6 . 



Le plateau de la courbe de Wohler a la limite de fatigue est trompeur. On 
l’observe effectivement avec les aciers de construction et le titane dans les limites tem- 
porelles imposees aux essais, mais les pieces contiennent presque toujours de petits 
defauts, meme microscop iques, qui diminuent progressivement la resistance a la fati- 
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gue apres de tres longues durees d’utilisation. 11 existe aussi des phenomenes de 
vieillissement des aciers qui peuvent, a la longue, provoquer des fissurations. 

On n’observe pas de limite de fatigue lorsque le cyclage se produit en meme 
temps que la corrosion du metal; la courbe descend encore lentement avec l’accrois- 
sement du nombre de cycles. II n’y a pas de limite non plus pour les aciers a trempes 
extra-dures, pour les fontes (qui contiennent des defauts), pour la plupart des alliages 
d’aluminium, pour le cuivre et ses alliages. Dans ce cas, on donne generalement une 
limite de fatigue conventionnelle pour 10 8 ou 5 x 10 8 cycles. 



Fig. 23.29 Duree d’initiation, duree de propagation d’une fissure et longevite. 


Les trois stades de la fissuration decrits ci-dessus peuvent s’interpreter a la 
lumiere des connaissances acquises en mecanique de la rupture. La courbe de Wohler 
est la somme de la duree d’initiation et de la duree de propagation de la fissure 
(fig. 23.29). Lorsque le niveau de contrainte est relativement bas, la longevite de la 
piece depend essentiellement de la duree d’initiation. En revanche, si le niveau de con- 
trainte est eleve ou si la piece contient des defauts, la longevite depend principalement 
de la duree de propagation de la fissure. 

On admet, et L experience le confirme, que la limite de fatigue est independante 
de la frequence et de la forme des sollicitations. C’est pourquoi on peut faire les essais 
a des frequences elevees pour gagner du temps. 

La longevite d’eprouvettes soumises a une contrainte alternee donnee presente un 
caractere aleatoire dont la distribution suit sou vent une loi normale de Gauss. L’ecart 
type de la distribution varie selon les aciers entre 5 et 10% de la valeur moyenne. Pour 
les calculs, on peut admettre un ecart type moyen de 8%. Les valeurs de limite de fati- 
gue indiquees dans la litterature sont generalement les valeurs moyennes a 50% de 
survie des eprouvettes. 

Ainsi que le montre la figure 23.28, la dispersion croit lorsque la longevite de 
fatigue augmente dans le domaine d’endurance limitee. La limite de fatigue a p% de 
survie se calcule par la formule 

a Dp = c a cr D50 (23.12) 

ou c a est 1 efacteur de confiance statistique . Pour de l’acier, on donne la valeur 0,794 
pour 99% de survie. 

Remarque. On note parfois cr D _ j la limite de fatigue alternee, l’indice numerique 
signifiant la valeur du facteur d’ondulation (23.16), qui vaut -1 en cas de sollicitation 
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alternee. Sauf indication speciale, notre symbole cr D sous-entend une contrainte 
alternee . 


Forme simplifiee de la courbe de Wohler 

Pour son utilisation pratique, il est commode de representer la courbe de Wohler 
sous une forme accessible au calcul. De nombreux auteurs ont propose une expression 
mathematique de cette courbe dans le domaine de longevite limitee. Presentons une 
expression particulierement simple qui donne une approximation suffisante pour les 
calculs de dimensionnement. 

En tra^ant le diagramme de Wohler avec deux echelles logarithmiques, le 
domaine de fatigue limitee est represente approximativement par une droite B-C 
(fig. 23.30). La contrainte alternee cx N pour une longevite N est liee aux valeurs du 
coude C par la relation 


(a D j N 


(23.13) 


La valeur de Pexposant a est caracteristique du materiau et des traitements qu’il a 
subis ; il est proche de 10 pour Lacier. 

Le domaine oligocyclique A-B est represente par une droite en pointille pour 
indiquer que la rupture peut difficilement etre mise en relation avec la contrainte, mais 
qu’il faut plutot la caracteriser par la deformation de rupture. 



Pour les materiaux ductiles, on dimensionne habituellement les pieces de telle 
maniere que la contrainte maximale ne depasse pas leur limite elastique. Le dia- 
gramme S-N utilise dans les calculs se presente alors selon la figure 23.31 : 

• Ns 10 4 calculer avec la limite elastique conventionnelle R e ou R p 0 2 ; 

• 10 4 < N < 10 6 domaine de fatigue limitee, utiliser a N determine a partir 

de la droite d’endurance sur la base d’une longevite mini- 
male souhaitee ; 

• N a 10 6 domaine de fatigue illimitee, utiliser cr D ; en situant le 

debut du domaine de fatigue illimitee a 10 6 cycles, on fait 
une hypothese pessimiste. 
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Fig. 23.31 Diagramme de Wohler conventionnel. 

Dans le cas des engrenages, on place le debut du domaine de fatigue illimitee a 
3 x 10 6 cycles. 


23.5.3 Resistance d’eprouvettes en regime quelconque 
Sollicitation en traction 

D’une maniere generate, la contrainte varie au cours du temps entre une con- 
trainte minimale et une contrainte maximale (fig. 23.32). La contrainte effective 
resulte de la superposition d’une contrainte alternee d’amplitude 

CT a = g max ~ g min (23. 14) 

et d’une contrainte moyenne constante 


o 


m 


°max ■*" °min 


2 


(23.15) 
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Fig. 23.32 Allure des variations de contrainte: (a) ondulees; (b) altemees; (c) repetees. 
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On situe le domaine de variation des contraintes au cours d’un cycle par le taux 
de variation de contrainte ou facteur d’ondulation defini par 

R = (23.16) 

°max 

Ses valeurs typiques sont : 

• contrainte statique, R = 1 ; 

• contrainte repetee ou pulsante; en traction R = 0, en compression R = -oo; 

• contrainte alternee, R = -1 . 

On n’a considere jusqu’ici que le cas de la sollicitation de traction monoaxiale 
alternee, R = -1 . Dans le cas de sollicitations ondulees, on constate que la limite de 
fatigue depend non seulement de l’amplitude de la variation de contrainte, mais aussi 
du niveau de la contrainte moyenne (fig. 23.33). 


inaA _ 

[N/mn-r] 


IIIOA - 

[N/mm 2 ] 



Fig. 23.33 Famille de courbes de fatigue pour differentes valeurs du facteur d’ondulation R et de la con- 
trainte moyenne cr m : (a) facteur d’ondulation constant; (b) contrainte moyenne constante. 



Fig. 23.34 Diagramme d’endurance de Haigh. 
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II existe plusieurs fa£ons de representer graphiquement la limite de fatigue en 
contrainte ondulee. Le diagramme d’endurance de Haigh est commode pour les cal- 
culs de dimensionnement. On y porte l’amplitude de la composante alternee en ordon- 
nee et la contrainte moyenne en abscisse (fig. 23.34); le domaine utilisable est deli- 
mite par une courbe correspondant a l’ensemble des couples de valeurs [cr m ,a a ] 
tirees de la courbe experimentale pour 2 x 10 6 cycles. On peut tracer dans ce dia- 
gramme des droites issues de l’origine dont la pente 


P = 


1 - R 
1 + R 


(23.17) 


est fonction du facteur d’ondulation. Ainsi, l’axe des abscisses correspond aux solli- 
citations statiques (R = 1), une droite a 45° represente les sollicitations repetees 
(R = 0) et l’axe des ordonnees est valable pour les sollicitations alternees (R = -1). 



On cherche a representer le domaine limite de fatigue d’un materiau d’une 
maniere facile a mettre en equation. Selon la figure 23.35, on utilise habituellement : 

• la droite de Soderberg entre la limite de fatigue alternee et la limite elastique ; 

• la droite de Goodman entre la limite de fatigue alternee et la limite de aipture 
statique ; 

• le poly gone limite defini par une droite s’etendant de cr D a k o m et par une 
droite a 45° passant par la limite elastique ; k = 1 ,6 a 2 pour des materiaux pre- 
sentant une limite d’ecoulement bien marquee, k = 1 pour les autres. 

La droite de Soderberg est trop pessimiste, celle de Goodman va au-dela de la 
limite elastique qu’il ne faut pourtant pas depasser en fatigue a cause de l’ecrouissage. 
Nous utilisons le polygone limite represente dans la figure 23.36 jusque dans le 
domaine de compression. La limite de fatigue en regime de charge repetee se trouve 
sur une droite a a = cr m , car cr D0 = 2a a = 2a m (l’indice 0 est la valeur du facteur 
d’ondulation correspondant). 

Sollicitations en flexion ou en torsion 

Lorsqu’une eprouvette est sollicitee en flexion ou en torsion, on obtient des dia- 
grammes d’endurance semblables au diagramme de traction (fig. 23.37). Mais ils 
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n’ont de sens que pour a m > 0 . On constate que les limites de fatigue en flexion sont 
plus elevees qu’en traction (effet de soutien par le materiau peu sollicite a l’interieur 
de l’eprou-vette); on admet 


a Df = 1,175 o D (23.18) 

En partant de l’hypothese de l’energie de distorsion maximale, on a pour la tor- 
sion 


r Dt Ul = 0,577 o Df = 0,68 cr D (23.19) 

V 3 

23.5.4 Resistance des pieces 

Plusieurs facteurs influencent la resistance a la fatigue du materiau d’une piece 
qui peut s’ecarter considerablement de celle des eprouvettes normalisees. Voici les 
effets des parametres principaux. 

Taille et forme des pieces 

Les eprouvettes de fatigue ont normalement 10 mm de diametre. L’aire de la sur- 
face exterieure augmente naturellement avec la taille des pieces ; comme les criques 
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demarrent presque toujours a partir de defauts de surface, on con£oit que la probabilite 
de fissuration augmente avec la taille. Par ailleurs, l’effet d’appui des couches inte- 
rieures est plus marque dans les petites pieces. La forme de la piece joue aussi un cer- 
tain role. On tient compte de ces effets par 1 efacteur d’echelle : 


c 


e 


Wb 

(°d) 10 


(23.20) 


ou: 

( ct D ) b limite de fatigue pour la dimension b 
( °D ) i o d e f at ig ue d’eprouvettes de 10 mm de diametre 

La figure 23.38 montre que l’effet est important; il est encore plus marque pour 
les alliages legers que pour les aciers. 



Fig. 23.38 Facteur d’echelle. 


Etat de surface 

Les eprouvettes des essais de fatigue sont toujours rectifiees. Une surface 
rugueuse contient naturellement des microconcentrateurs de contrainte susceptibles 
d’initier des fissures, c’est pourquoi la resistance a la fatigue diminue lorsque la rugo- 
site croit. On definit 1 e facteur d’etat de surface: 


°D reel 

C R - 

poli 


(23.21) 


La figure 23.39 montre que l’effet de la rugosite est d’autant plus marque que la 
resistance du metal est plus elevee. II convient done de rectifier et de polir les surfaces 
des pieces fortement chargees en acier a haute resistance. Le diagramme 23.40 donne 
la valeur du produit Cr(7 d en fonction de la resistance a la traction de Lacier. On 
constate que le gain obtenu en utilisant des aciers a haute resistance est nul si l’etat de 


236 


CONCEPTION DES MACHINES 


surface est mauvais. Ce phenomene s’explique par la diminution du facteur critique 
d’intensite des contraintes lorsque la resistance a la traction de l’acier augmente, et par 
1’ augmentation du facteur d’intensite des contraintes avec la contrainte appliquee. 




Fig. 23.40 Influence de l’etat de surface et de la resistance sur la limite de fatigue. 


RESISTANCE ET CHOIX DES MATERIAUX 


237 


Kwami constate que l’effet de l’etat de surface est moins sensible lorsqu’une 
piece est soumise a une torsion alternee. Dans ce cas, on admet 1’ approximation: 

c Rt = ^ I (l + c Rf ) (23.22) 

Traitement de surface 

Une fissure ne prend pas naissance, ou ne se propage que tres lentement, lorsque 
la matiere est comprimee. On peut done augmenter considerablement la limite de fati- 
gue en creant une compression par precontrainte de la couche superficielle des pieces. 
Cette couche comprimee agit comme une armature resistant aux fissures autour de la 
matiere interieure. La figure 23.41 montre Failure de la contrainte residuelle dans le 
metal apres un ecrasement plastique de la surface ; la traction dans le cceur est neces- 
saire pour Fequilibre, mais elle n’affecte pas l’effet benefique de la compression. 

Le grenaillage de la surface produit une couche superficielle tres resistante de 0,2 
a 0,8 mm d’epaisseur, particulierement efficace en presence de concentrateurs fonc- 
tionnels et technologiques. On obtient le meme effet par galetage (passage d’un galet 
fortement presse contre la surface); cette operation agit sur une plus grande pro- 
fondeur (jusqu’a 2 mm et plus) et aplanit surtout les stries d’usinage en conferant au 
metal la meme resistance que celle des eprouvettes rectifiees. 11 faut prendre garde au 
fait qu’un ecrouissage excessif abaisse la limite de fatigue en provoquant des micro- 
fissures dans les couches superficielles. 

Le polissage hydraulique (traitement des surfaces actives des elements de machines 
par un jet de liquide sous haute pression) permet d’ecrouir une couche de 1,5 mm 
d’epaisseur tout en ameliorant la microgeometrie de la surface. L’ endurance des pie- 
ces est ainsi accrue de 25%. 

On observe une diminution de la resistance a la fatigue s’il existe des contraintes 
residuelles de traction en surface, comme par exemple a proximite des soudures. 

On augmente aussi Fendurance par les traitements de surface visant a augmenter 
la durete. Les traitements habituels sont: 

• la trempe superficielle par induction haute frequence ; 

• la cementation et la trempe ; 

• la nitruration; 

• la cyanuration ; 

• la trempe au laser. 



piece flechie. 
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La resistance diminue fortement a la limite entre la partie consolidee et celle qui 
ne Lest pas; il est done important de toujours traiter toute la surface de la piece, a une 
profondeur suffisante. 

Considerons, par exemple, une piece soumise a une contrainte de flexion Of 
(fig. 23.42). La limite de fatigue de la couche traitee est plus elevee que celle du cceur, 
mais on observe que la contrainte de flexion depasse la limite de fatigue a la limite de la 
partie non traitee. C’est la que pourrait germer une fissure de fatigue. On veillera a ce 
que la contrainte dans la partie non traitee ne depasse pas la limite de fatigue. 

Les revetements de surface tels que chromage, nickelage, metallisation, diminuent 
la resistance a la fatigue des materiaux. II semble que des microfissures dans le revete- 
ment agissent comme des concentrateurs de contraintes. Le zingage electrolytique ne 
parait pas affecter la limite de fatigue. 

L’effet des traitements et revetements de surface s’exprime par 1 & facteur de trai- 
tement de surface : 


°D traite 

c s = 

eprouvette 


(23.23) 


Un manuel donne les valeurs suivantes: 


nitruration, profondeur 0,32 mm 

c s = 1,25 

cementation suivie de trempe 

1,5 .. 

trempe superficielle par haute frequence 

1,4 .. 

cuivrage electrolytique 

0,7 

chromage 

<0,6 


Temperature 

On observe que la limite de fatigue diminue lorsque la temperature s’eleve. La 
diminution est tres faible en cas de sollicitation alternee rapide; en revanche, elle est 
beaucoup plus forte en cas de sollicitation ondulee avec o m > 0 a cause de l’appari- 
tion de phenomenes de fluage. 

L s facteur de temperature peut s’ecrire, pour de Lacier, 


c T = 


1680 

1600 + T 


(23.24) 


c T = 1 lorsque 0° < 7 < 80° C . La limite de fatigue augmente a basse temperature, 
de fa£on insignifiante jusque vers -40° C ; mais il ne faut pas oublier que les aciers 
ordinaires deviennent alors fragiles. 

On construit le diagramme de Goodman a haute temperature, lorsque le fluage est 
a craindre, en reliant par une droite la contrainte de fluage 7? m/10 4 /T ( sect - 23.6) a la 
limite de fatigue alternee c T a D (fig. 23.43). 

Concentrateurs de contraintes 

L’effet des entailles en fatigue sera examine plus loin (§ 24.3.3). 

Facteur de correction 

Le facteur de correction resultant des divers effets presentes ci-dessus est sim- 
plement le produit 
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Fig. 23.43 Diagramme de Goodman a haute temperature T. 


c = c a c e c R c§ c T (23 .25) 

avec: 

c a facteur de confiance statistique 
c e facteur d’echelle 
c R facteur d’etat de surface 
eg facteur de traitement de surface 
c T facteur de temperature 

La resistance a la fatigue alternee corrigee du materiau de la piece, op, , se cal- 
cule immediatement a partir de la resistance rr !} de l’eprouvette: 

apj = ca D (23.26) 

Le polygone limite est represente a la figure 23.44, les resistances statiques ne 
sont pas affectees par ce facteur de correction, mais il faut naturellement tenir compte 
des valeurs reelles dans les pieces (§ 23.3.3). 



23.6 FLU AGE 

On appelle fluage la deformation croissant progressivement au cours du temps 
d’un materiau soumis a une charge statique. Ce phenomene s’observe lorsque la tem- 
perature d’utilisation d’un materiau se rapproche de son point de ramollissement ; la 
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deformation peut se poursuivre jusqu’a la rupture. Mais le fluage s’observe deja a la 
temperature ambiante pour le plomb et certains polymeres, tandis qu’il se produit a 
des temperatures beaucoup plus elevees pour les aciers. Le fluage joue un role pre- 
dominant dans le dimensionnement des turbines a gaz, des installations a vapeur et du 
materiel de genie chimique fonctionnant a haute temperature; voir par exemple 
[23.10], 

L’allongement d’une eprouvette soumise a une force de traction permanente et 
exposee a une temperature elevee constante est decrit par la figure 23.45. On distingue 
trois stades (courbe 1). Dans le premier, la deformation est d’abord relativement 
rapide, puis la vitesse de deformation decroit. Dans le deuxieme stade, la vitesse de 
fluage est constante ; tandis que dans le troisieme, elle croit de nouveau jusqu’a la rup- 
ture finale. Ce dernier stade manque si la rupture est fragile. La courbe (2) de la figure 
23 .45 represente le fluage pour une contrainte plus forte ou pour une temperature plus 
elevee que celle de la courbe (1). Le deuxieme stade y est beaucoup moins marque; 
pour des contraintes ou des temperatures encore plus hautes, il peut disparaitre entie- 
rement. 



Fig. 23.45 Courbe schematique de fluage. 


La resistance au fluage d’un materiau est la contrainte qui engendre sa rupture au 
bout d’un temps L[h] lorsqu’il est soumis a la temperature 7’[°C] . On note f^m/L/T 
cette resistance. Par exemple, pour un acier 13 Cr Mo 44 : /^ioo 000/500 = 
170 N/mm , cela signifie qu’une eprouvette exposee a la temperature de 500° C se 
rompt au bout de 100000 heures lorsqu’elle est soumise a une contrainte de traction 
permanente de 170 N/mm 2 . 
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Le diagramme 23.46 montre la relation entre la longevite d’un acier et la con- 
trainte de traction qu’il subit. On peut approcher cette courbe par la relation 

^m/L/T = ^m/Lo/T^—J (23.27) 

qui donne la resistance pour une longevite L lorsque la resistance d’un materiau est 
connue pour une longevite de reference Lq. Le parametre m vaut 0,1 a 0,35 selon le 
materiau. 

Certains polymeres fluent deja a la temperature ambiante habituelle; ce fluage 
s’accentue s’ils s’echauffent comme cela se produit dans les organes presentant du 
frottement. C’est pourquoi il convient de dimensionner les pieces en plastique sur la 
base d’un critere de resistance et verifier aussi leur aptitude au service en fixant une 
limite de deformation maximale en tenant compte du fluage [23.1 1], 


23.7 CHOIX DES MATERIAUX 

23.7.1 Criteres de choix 
Mise en oeuvre 

Un materiau doit d’abord assurer une certaine fonction, mais son choix est etroi- 
tement lie a la forme et aux precedes de fabrication (fig. 23.47). En plus des exigences 
fonctionnelles, la geometrie et la structure de la piece dependent considerablement des 
moyens de fabrication qui dependent a leur tour du materiau choisi. En effet, les techni- 
ques de mise en oeuvre telles que coulee, formage a chaud ou a froid, usinage, soudage, 
collage, traitement thermique, sont fonction des caracteristiques physico-chimiques du 
materiau. Par exemple, une piece peut se fabriquer en aluminium coule pour autant 
qu’on choisisse un alliage convenable, mais sa precision geometrique est meilleure 
avec un precede de coulee par injection. Cependant, le choix du materiau, de la forme et 
du precede de fabrication est domine par le souci d’obtenir la piece au prix minimum. 
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Fig. 23.47 Interactions presidant au choix d'un materiau et carcan du cout minimum. 


Caracteristiques physico-chimiques 

Du point de vue fonctionnel, les principales caracteristiques physico-chimiques 
d’un materiau sont les suivantes: 

• la resistance a la traction, la limite elastique et la resistance a la fatigue sont 
determinantes pour la resistance mecanique ; 

• le module d’elasticite influence la deformation, le flambage et le voilement; 

• la masse volumique definit la masse des pieces et influence le comportement 
dynamique ; 

• le coefficient d’amortissement interne influence le comportement vibratoire; 

• la resistance a la chaleur determine le fluage et la relaxation des contraintes, 
c’est-a-dire le comportement a long terme; 

• la durete en surface et la nature du materiau influencent la resistance a l’usure, 
la resistance a la pression hertzienne et le frottement; 

• le coefficient de dilatation thermique, la chaleur massique et le coefficient de 
conductivite thermique determinent le comportement thermique ; 

• la composition chimique conditionne la resistance a l’agression de l’environ- 
nement. 

L’ etude du cout de la mise en oeuvre et du comportement chimique sort du cadre 
de cet ouvrage. Nous nous limitons a quelques reflexions relatives au choix des mate- 
riaux en relation avec leurs performances mecaniques. Pour plus de details, voir 
[23.12, 23.13], Les quelques considerations ci-dessus prouvent que le choix d’un 
materiau n'est pas facile. 11 fait appel a de vastes connaissances techniques et techno- 
logiques ainsi qu’a l’experience industrielle. Ashby [23.14] propose une methode de 
choix tres interessante que nous presentons brievement. 

On construit un diagramme dont l’ordonnee est dediee a une caracteristique A et 
l’abscisse a une caracteristique B des materiaux. Avec des echelles logarithmiques, les 
points representatifs des materiaux se groupent dans des zones permettant des com- 
paraisons instructives. De plus, le diagramme contient des droites correspondant a une 
relation fonctionnelle du type 
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A [ = C (23.28) 

B b 


a log A = blogB + log C 

en relation avec des indices de performance; a, b et C sont des constantes. 

Ashby donne une serie de diagrammes pour plusieurs caracteristiques interes- 
santes, y compris le cout des materiaux et les problemes de fabrication ; nous en repro- 
duisons seulement deux en relation avec la conception mecanique (fig. 23 .48 et 
fig. 23.49). Us permettent surtout de comparer les grandes classes de materiaux, mais 
il faudra naturellement prendre les valeurs de catalogue pour les calculs de dimension- 
nement exacts. 



Fig. 23.48 Module d’elasticite en fonction de la masse volumique de materiaux de construction. Tire de [23.14] 
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Fig. 23.49 Resistance en fonction de la masse volumique de materiaux de construction: limite elastique 
pour les metaux et les polymeres ; resistance a la compression pour les ceramiques ; resistance a la dechirure 
pour les elastomeres; resistance a la traction pour les composites. Tire de [23.14]. 


Du point de vue du dimensionnement des pieces, le choix d’un materiau sur la 
base de ses caracteristiques de resistance et de son module d’elasticite est bien connu. 
En revanche, il est aussi important, quoique encore peu pratique, de tenir compte de la 
tenacite pour eviter les dangereuses ruptures fragiles de structures. Pour les aciers a 
basse resistance < 700 N/mm 2 j , il faut tenir compte de la temperature de service 
et du niveau de contrainte le plus eleve. Le risque de rupture prematuree fragile peut 
etre considere comme negligeable si la temperature de service T et la contrainte nomi- 
nate maximale de service crsatisfont les relations suivantes: 

• critere du NDT T > NDT o < 40 N/mm 2 

• critere du NDT + 16°C 7>NDT+ 16°C a < 0,5 R e 

• critere du NDT + 32° C T>NDT+32°C a < R e 

• critere du NDT + 64°C T > NDT + 64°C a < R m 


Ces conditions font travailler le materiau a droite de la courbe CAT (fig. 23.24). 
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L’acier est moins tenace lorsque sa limite elastique augmente. On a interet a ce 
que la longueur critique de fissure soit la plus grande possible. Selon la formule (23.8), 
il faut choisir des materiaux dont le rapport K ic / K c est eleve. 

Materiaux non metalliques 

Les polymeres, les composites fibres et les ceramiques sont de plus en plus uti- 
lises en construction mecanique. 11 nous parait done utile de presenter leurs caracte- 
ristiques generates parce qu’ils sont souvent moins bien connus que les metaux. 

Polymeres 

On distingue trois categories de polymeres : 

• les polymeres thermoplastiqu.es fusibles a haute temperature, sont moulables 
par injection ou extrudables en continu ; 

• les elastomeres doues d’une grande elasticity jusqu’a -60° C ; 

• les polymeres thermodurcis qui ne fondent pas et ne sont aujourd’hui pas 
recyclables; leur mise en oeuvre est lente. 

Les polymeres offrent les avantages suivants : 

• une grande resistance a la corrosion atmospherique ; 

• une petite masse volumique ; 

• une forte dissipation interne d’energie vibratoire ; 

• un pouvoir d’isolation electrique eleve. 

Us presentent aussi des inconvenients : 

• une faible resistance mecanique comparativement aux metaux; 

• un petit module d’elasticite; 

• un vieillissement par la lumiere et par certains agents chimiques qui alterent 
leur resistance mecanique ; 

• une grande sensibilite a la temperature qui provoque du lluage et la pyrolyse ; 

• une mauvaise conductibilite de la chaleur ; 

• une forte dilatation thermique ; 

• une accumulation de dechets qui chargent l’environnement. 

On peut donner aux pieces en polymere des formes complexes, surtout lors d’une 
mise en oeuvre par injection. Cela permet une conception integree qui diminue le nom- 
bre d ’elements. Le montage est rapide et automatisable grace a des assemblages a 
encliquetage et a emboitement. Ces proprietes reservent aux polymeres une place de 
choix en microtechnique et pour de petits elements de machines peu sollicites, des 
capots et des recipients en equipression. 11s sont par contre inaptes pour des pieces 
dont on exige des frequences propres elevees. 

Materiaux composites 

Les materiaux composites fibreux sont constitues de fibres enrobees dans une 
substance, appelee matrice, formant le corps du materiau. Les principales substances 
pour les fibres sont : 

• le verre E et le verre R ; 

• le carbone HT a haute resistance et le carbone HM a haut module ; 

• le polyamide aromatique, dit aramide ou kevlar; 

• le bore. 
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Les fibres s’utilisent sous forme de nappes unidirectionnelles, de tissus, de tres- 
ses, de matelas, de fibres courtes. 

Pour la matrice on rencontre principalement: 

• des polymeres thermoplastiques ; 

• des polymeres thermodurcis ; 

• des metaux et des ceramiques. 

D’une maniere generate, les materiaux composites fibreux offrent les avantages 
suivants : 

• une haute resistance specifique ; 

• une grande rigidite specifique ; 

• une forte dissipation interne d’energie dans la matrice pour autant que les 
fibres permettent une certaine deformation ; 

• une grande tenacite avec l’aramide ; 

• une dilatation thermique nulle avec de la fibre de carbone; 

• un stockage d’energie potentielle eleve avec de la fibre de verre. 

Leurs inconvenients sont les suivants : 

• la temperature de service admissible est relativement basse ; 

• le prix du materiau est eleve ; 

• la fabrication des pieces est delicate ; 

• le cout de conception (calcul) et de realisation est eleve ; 

• la resistance depend dans une grande mesure de la qualite de la fabrication; 

• L elimination des dechets pose des problemes. 

Le module d’elasticite des fibres est generalement considerablement plus 
grand que celui de la matrice ; ce sont done les fibres qui transmettent la quasi-tota- 
lite de la force appliquee lorsqu’elles sont paralleles au champ de force. 

Un materiau constitue de fibres toutes orientees dans la meme direction est tres 
fortement anisotrope. On peut se rapprocher de caracteristiques isotropes en dispo- 
sant de tissus avec nappes a 90° et en superposant encore des tissus inclines a 45° 
ou a 30° et a 60°. La combinaison de diverses fibres permet d’obtenir des caracte- 
ristiques particulieres. Par exemple, une combinaison de fibres de carbone pour une 
grande rigidite et d’aramide pour une grande tenacite; de la fibre de verre pour 
emmagasiner beaucoup d’energie de deformation melangee a de la fibre de carbone 
qui annule la dilatation thermique. 

En jouant avec la combinaison des matieres, le nombre et l’orientation des fibres, 
on cree en quelque sorte des materiaux sur mesure dont les caracteristiques sont adap- 
tees a l’application envisagee. 

Les materiaux composites en fibre de carbone sont particulierement avantageux 
pour ameliorer le comportement dynamique des mecanismes et pour constituer des 
elements de structures legeres. 

A cause de son cout relativement bas, la fibre de verre s’emploie chaque fois que 
des fibres plus performantes ne sont pas necessaires et pour constituer des ressorts. 

Ceramiques 

Les materiaux ceramiques sont caracterises par: 

• leur resistance aux plus hautes temperatures rencontrees dans l’industrie; 
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• leur tres grande durete, immediatement apres celle du diamant; 

• leur haute resistance a l’agression chimique ; 

• leur tres faible conductivity thermique (sauf une exception); 

• leur haut pouvoir isolant electrique ; 

• leur tres grande fragility. 

La fragility en rend l’utilisation tres delicate pour des pieces de machines. II fau- 
drait des ceramiques offrant une certaine ductibilite et il faut encore developper des 
moyens d’assemblages adequats. 

23.7.2 Performances 

Tout element de machine doit remplir une ou plusieurs fonctions independantes 
de son materiau et de sa geometrie. On exige aussi qu’il soit performant. La perfor- 
mance desiree est d’une autre nature que Lexigence fonctionnelle ; on veut par exem- 
ple qu’une piece transmette une charge (exigence fonctionnelle) et qu’elle soit legere 
(performance). D’une maniere generate, une performance Pe d’un element depend de 
trois groupes de parametres : 

• les exigences ou contraintes fonctionnelles Fo ; 

• les parametres geometriques Ge ; 

• les parametres Ma caracterisant le materiau. 

La performance s ’exprime par une fonction 

Pe = f(Fo,Ge,Ma) (23.29) 

qui constitue une equation de dimens ionnement. 

Les trois groupes de parametres de (23 .29) sont dits separables lorsque la fonc- 
tion de performance peut s’ecrire sous la forme d’un produit de trois fonctions 
independantes: 

Pe = ffoFo) ■ fo(Ge) ■ fo{Ma) (23.30) 

La fonction fo des parametres du materiau ne depend pas, dans un premier stade, 
de la geometrie. II est alors possible de maximiser ou de minimiser la performance en 
choisissant convenablement la combinaison fo(Ma) qui refoit le nom A' indice de 
performance du materiau. Connaissant sa structure mathematique, on peut choisir le 
materiau sans faire un calcul detaille de la piece. 

Les caracteristiques physiques des materiaux ne sont pas toujours independantes; 
ainsi, le module de glissement au cisaillement depend directement du module d’elasti- 
cite. On remarque aussi que les parametres du materiau ne peuvent pas varier de 
maniere continue, mais qu’ils changent, au contraire, de maniere discrete en passant 
d’un materiau ou d’une nuance a l’autre. 

Un ou plusieurs parametres geometriques sont souvent imposes, par exemple la 
portee entre deux paliers ou la longueur d’une bielle. Mais il en existe d’autres qui sont 
libres ou qui peuvent varier entre certaines limites. 

Distinguons trois sortes de contraintes geometriques : 

• la forme et les dimensions sont imposees ; 
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• la forme est imposee, mais au moins une dimension est libre ; 

• la forme et au moins une dimension sont libres . 

Du point de vue strictement mecanique, le choix du materiau le mieux adapte a la 
construction d’une piece depend de sa fonction, de sa forme et de ses dimensions geo- 
metriques. 


23.7.3 Forme et dimensions imposees 

La forme et les dimensions d’un element sont souvent imposees par des consi- 
derations constructives. Mais il est interessant de savoir quelles sont les caracteris- 
tiques du materiau et comment elles interviennent dans les performances de l’element. 
Voici deux exemples . 

Pulsation propre en flexion d’une poutre 

Une poutre sur deux appuis vibre lateralement. Sa pulsation propre d’ordre k est 
[23.15,23.16] 


A k j I j E 
“ k “ l 1 \ A ] p 

avec: 

A k facteur dependant des liaisons et de l’ordre k du mode 
t distance entre appuis ou longueur de la poutre 
I moment quadratique de surface en flexion 
A aire de la section 


(23.31) 


Les pulsations propres sont d’autant plus hautes que l’indice de performance E/p 
(module d’elasticite specifique) du materiau est plus grand. 

Transmission de couple par un arbre 

Un arbre lisse est sollicite en torsion, la contrainte de torsion peut atteindre la 
contrainte admissible 


_ _ _ _ R lim 

T t T adm [- 

A/' *5 o 

avec: 

/? lim resistance limite en traction, limite elastique ou limite de fatigue en flexion 
S facteur de securite 

Avec un diametre d, l’arbre plein peut transmettre le couple 


M t 


Xd 3 R \im 
16 3.S 


(23.32) 
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Pour une longueur l, sa masse vaut 


ji 



(23.33) 


m 


4 


L’arbre est performant s’il est leger. Formons le rapport 


m 


= 4-V3 S--P- 


(23.34) 


M, 


A couple egal, l’arbre est d’autant plus leger que l’indice de performance R\ nn ! p 
(resistance specifique) du materiau est plus grand. 

23.7.4 Forme imposee, dimensions libres 


Un element doit remplir une certaine fonction. Sa forme est souvent dictee par 
des considerations de construction; en outre, une ou plusieurs de ses dimensions doi- 
vent satisfaire certaines conditions. Par exemple, une poutre doit avoir une section rec- 
tangulaire, sa largeur b et sa hauteur h peuvent varier en principe librement, mais on 
exige encore que la proportion b/h reste constante de sorte que le probleme ne com- 
porte finalement qu’une variable, b ou h. On cherche un materiau permettant de maxi- 
miser une performance ou de minimiser un effet indesirable. La marc he a suivre pour 
resoudre ce probleme est la suivante : 

• definir la performance Pe voulue, puis ecrire une expression mathematique de 
cette performance contenant tous les parametres de construction ; 

• identifier les parametres susceptibles de varier librement ; 

• determiner les contraintes fonctionnelles contenant les variables libres et les 
classer par ordre d’importance decroissante ; 

• ecrire les equations decrivant les contraintes fonctionnelles et contenant les 
variables geometriques libres qui interviennent dans Fexpression de la 
performance ; 

• resoudre les equations fonctionnelles par rapport aux variables libres, puis 
introduire ces dernieres dans Pexpresssion de la performance; 

• regrouper les parametres selon 


• lire dans la formule l’indice de performance du materiau permettant d’attein- 
dre Fobjectif vise; 

• choisir le materiau; 

• calculer les dimensions necessaires pour satisfaire les contraintes fonction- 
nelles ; 

• calculer la valeur de la performance. 

Notons qu’il n’est pas toujours necessaire d’obtenir une solution complete du 
probleme pour decouvrir l’indice de performance determinant du materiau. Voici quel- 
ques exemples. 


Methode 


Pe = f(Fo,Ge,Ma) 


(23.29) 
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Poutre rectangulaire rigide et legere 

On souhaite qu’une poutre offre une certaine rigidite de flexion et soit legere, 
c’est la performance attendue. Avec une proportion b/h donnee, sa masse est 


m = 


b r. 

— h 2 ip 


La rigidite k de la poutre vis-a-vis d’une force transversale F vaut 


k = 



E b/h 
B 

e 3 12 


h 4 


et exprime la contrainte ou exigence fonctionnelle. Le facteur B depend de la nature 
des appuis et de la position de la charge sur la poutre. Tirons h 2 de l’equation ci-des- 
sus et introduisons cette grandeur dans la fonction de performance ; apres groupement 
des grandeurs selon (23.30), on obtient 


m 



b/h 
V B 



(23.35) 


La poutre est d’autant plus legere que l’indice de performance E l/2 /p de son 
materiau est plus grand. 


Arbre cylindrique resistant et leger 

Un arbre a pour fonction de transmettre un couple M t , et Ton veut qu’il soit 
leger. Le diametre d’un arbre plein est la variable libre du probleme. Tirons d de 
(23.32) et introduisons dans Texpression (23.33) de la masse, il vient 


m = 3,353 (5 M t ) 2/3 l (23.36) 

^lim 

L’indice de performance du materiau est R\{^Jp ; l’arbre est d’autant plus leger 
que cette valeur est plus grande. 

Ressort 

L’energie stockee par unite de volume d’un ressort sollicite en flexion ou en tor- 
sion est donnee par les formules suivantes (§ 12.4.2): 


w w 


Pa 


2 E 


w w 


Pa 


T max 

2 G 


(12.42) 

(12.43) 


ou j/ A est le facteur d’utilisation du ressort. 
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L’indice de performance du material! est R^JE pour les ressorts sollicites en 
flexion et rj ? /G pour ceux qui travaillent en torsion. Supposons qu’on veuille cons- 
truire un ressort qui stocke en flexion le plus d’energie par unite de masse; l’indice de 
performance du materiau vaut alors : 


Ma 



(23.37) 


Une evaluation (tab. 23.52) montre que le verre est a cet egard 78 fois meilleur 
que l’acier, c’est pourquoi on execute souvent aujourd’hui des ressorts a lames en fibre 
de verre. 


Flambage d’une poutre legere 

La charge critique de flambage elastique d’une poutre cylindrique pleine vaut, 
selon la formule d’Euler (21 .2), 


r n 2 E k d 4 

Fc = iunf 


(23.38) 


avec: 

d diametre 

£ longueur de la poutre 

,ii facteur de longueur (depend des appuis), (fig. 21 .9) 

E module d’ elasticity 

La longueur de flambage indiquee dans la figure 21 .9 est precisement £ 0 = fj,£ . 
Exprimons la masse de la poutre en y introduisant le diametre tire de l’equation de 
contrainte fonctionnelle ci-dessus. II vient 



L’indice de performance du materiau vaut alors: 

E m 
Ma = 

P 


(23.39) 


(23.40) 


Conclusions 

Le tableau 23.50 regroupe les indices de performance de divers cas. L’ analyse de 
la figure 23.51 et du tableau 23.52 permet de degager quelques conclusions inte- 
ressantes: 

• l’acier s’impose en pratique du point de vue resistance et rigidite lorsque la 
masse ne joue pas de role, surtout a cause d’une mise en oeuvre facile et 
economique ; 
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• le titane est favorable en cas de sollicitation par des forces d’inertie ; 

• les alliages d’aluminium et de magnesium sont interessants pour creer des pie- 
ces legeres, resistantes aux efforts, resistantes au flambage et devant presenter 
une frequence propre elevee ; 

• en construction legere, les materiaux fibres a base de carbone, d’aramide 
(kevlar) et de bore sont plus performants que les metaux pour des constructions 
rigides a frequences propres elevees et resistant bien au flambage ; 

• tous les composites fibres sont extremement interessants pour obtenir de fortes 
resistances massiques ; 

• l’aramide (kevlar) est tres utile a cause de son important coefficient d’amortis- 
sement interne et de sa grande tenacite; il s’emploie en combinaison avec les 
fibres de verre et de carbone. 


Tableau 23.50 Indices de performance de materiaux; forme imposee, une dimension transversale libre. 


Caracteristiques a optimiser 

minimiser 

maximiser 

Resistance de poutres en traction 

masse 

%n IP 

Resistance de poutres en flexion 

masse 

K 2l3 ln 

R hm <P 

Resistance de poutres en torsion 

masse 

B 2l3 /n 

Charge critique de flambage elastique de poutres 

masse 

E ll2 /p 

Resistance de plaques en flexion 

masse 

o 

Rigidite de poutres en traction 

masse 

Elp 

Rigidite de poutres en flexion 

masse 

E V2 /p 

Rigidite de poutres en torsion 

masse 

G m /p 

Rigidite de plaques en flexion 

masse 

E ll3 /p 

Celerite d’ondes de compression 

celerite 

Elp 

Frequence propre en flexion de poutres 

masse 

E m /p 

Frequence propre en torsion de poutres 

masse 

G m lp 

Frequence propre de plaques en flexion 

masse 

E m tp 

Vitesse de pieces sollicitees par des forces d’inertie 

vitesse 

(maximiser) 

%m IP 

Stockage d’energie cinetique massique 

masse 

%m/P 

Stockage d’energie potentielle, flexion 

volume 

r L' e 

Stockage d’energie potentielle, flexion 

masse 

r L'(p r ) 
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Fig. 23.51 Resistance specifique et module d’ elasticity specifique de materiaux a 20°C. 


Tableau 23.52 Indices de performance relatifs a un acier (calcule avec R m = 520 MPa). 


No 

Materiaux 

R m 

MPa 

E 

GPa 

P 

kg/m' 1 

1 

Acier 

Ac 52 

520-620 

200 

7860 

2 

Alliage de titane 

Ti A1 7 Mo 4 

1340 

no 

4540 

3 

Alliage d’ aluminium 

A1 Zn Mg Cu 

700 

71 

2700 

4 

Alliage de magnesium 

Mg 8 A1 

350 

45 

1800 

5 

Fibre de verre E 

60% volume 

1100 

43 

2100 

6 

Fibre de carbone HM 

60% volume 

1350 

280 

1590 

7 

Fibre de carbone HS 

60% volume 

1550 

150 

1590 

8 

Fibre d’aramide, kevlar 49 

60% volume 

1300 

75 

1380 

9 

Fibre de bore 

60% volume 

2100 

240 

2000 


Tableau 23.52 (suite). 


No 


d2/3 

K m 

4 

4 

E 

E m 

£ l/3 


P 

p 

E 

pE 

P 

P 

P 

1 

1 

i 

1 

1 

1 

1 

1 

2 

4,46 

3,25 

12,07 

20,90 

0,95 

1,28 

1,42 

3 

3,92 

3,55 

5,10 

14,86 

1,03 

1,73 

2,06 

4 

2,94 

3,35 

2,01 

8,79 

0,98 

2,07 

2,66 

5 

7,92 

6,17 

20,81 

77,90 

0,80 

1,74 

2,24 

6 

12,83 

9,34 

4,81 

23,80 

6,92 

5,85 

5,53 

7 

14,74 

10,24 

11,85 

58,56 

3,71 

4,28 

4,49 

8 

14,24 

10,49 

16,97 

94,93 

2,14 

3,49 

4,12 

9 

15,87 

9,97 

13,59 

53,41 

4,72 

4,31 

4,18 
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23.7.5 Forme et dimensions libres 
Facteur de forme 

Les etudes de performance du paragraphe precedent supposaient toujours que la 
forme des pieces etait invariable; par exemple, un rectangle voyait varier une de ses 
deux dimensions, mais le rapport b/h definissant ses proportions restait constant. Pour- 
tant, on sait que la geometrie, et done la forme de la section d’une poutre, joue un role 
important dans sa resistance et sa deformation. Afin de faciliter le choix d’une section, 
on definit des facteurs de forme appropries a chaque cas. 

Traction, compression 

L’allongement et la contrainte dans une piece sollicitee en traction ne dependent 
que de l’aire de la section, non de sa forme. II n’y a pas de facteur de forme dans ce cas. 

Deformation elastique en flexion et en torsion 

Du point de vue de la deformation, le facteur de forme en flexion est par defi- 
nition le rapport du moment quadratique de surface I d’une forme quelconque, au 
moment quadratique de surface / () d’un cercle de reference dont la section a la meme 
aire A que celle de la poutre . 

Le moment quadratique d’une surface circulaire de reference d’aire A s’ecrit : 

Jt d 4 1 ( K d 2 \ 1 

0 64 4jt { 4 ) ~ 4 it 

Le facteur de forme est par definition : 


0f 



(23.41) 


On trouve de meme, pour le facteur de forme en torsion, 


<&t 




(23.42) 


avec: 

I t moment quadratique en torsion d’une surface de forme quelconque 
I p o moment quadratique polaire d’un cercle plein de reference 
A aire de la surface 

Par exemple, pour une poutre de section rectangulaire en flexion, on a 
I = bh}l\2 et A = bh. La formule (23.41) donne: 


jt h 
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Resistance en flexion et en torsion 

La contrainte de flexion depend du moment de resistance 

/ 

W 

e 

ou e est la distance du bord le plus eloigne de la poutre a la fibre neutre. Exprimons le 
moment de resistance de la surface circulaire de reference d’aire A: 


Wr 


it / 4 


o 


3/2 


32 32 V it 

Le facteur de forme pour une section d’une poutre sollicitee en flexion s’ecrit 

2 1 2 

- 16 “ ? ^ 

Pour la resistance en torsion, le facteur de forme vaut 


<f>rf = 


(w_Y 

UoJ 


(23.43) 


^rt 


l w t \ 



(23.44) 


ou W t est le moment de resistance en torsion. 

Flambage 

La charge critique de flambage d’une poutre comprimee est proportionnelle au 
moment quadratique de surface de la section. Par consequent, le facteur de forme est le 
meme que celui qui intervient dans la deformation en flexion (23.41). 

Comparaison des formes 

Le tableau 23.53 donne les facteurs de forme de diverses surfaces; certaines for- 
mules sont des approximations suffisantes pour la pratique. 

La rigidite d’une poutre en flexion est proportionnelle a son moment quadratique. 
Par consequent, le rapport de la rigidite d’une poutre quelconque a celle d’un cylindre 
plein de meme aire droite s’ecrit 


J^- i- - (23.45) 

Une poutre avec <Pf = 9 est done 9 fois plus rigide qu’une poutre cylindrique. Ce 
resultat est aussi valable en torsion. 

A contrainte egale, la charge admissible en flexion par une poutre quelconque 
relative a celle admissible par une poutre cylindrique vaut 



F 


W 

% 


(23.46) 
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Une poutre avec ( I> rt = 9 peut supporter une charge trois fois plus forte qu’une pou- 
tre cylindrique de meme section et de meme longueur. 


On remarque qu’une section est d’autant plus efficace que la valeur de son facteur de 
forme est plus elevee. Mais cette valeur est limitee, d’une part par les problemes de 
fabrication de profils minces, d’autre part par le voilement local et par le depassement 
de la limite elastique. ( P{ est limite a 30 pour de l’acier, a 25 pour de I' aluminium, a 
10 pour les polymeres rigides. Pour les elastomeres, cette limite se situe vers 3, c’est 
pourquoi les tuyaux en caoutchouc sont a parois epaisses afin de ne pas s’ecraser 
lorsqu’on les plie. 


Indice de performance du materiau et de la forme 

La performance d’une structure depend de la forme et de la taille de sa section ainsi 
que du materiau. On vient de voir comment apprecier 1’ influence de la forme tandis que le 
choix du materiau pour une forme donnee a ete discute au paragraphe 23.7.4. Le concep- 
teur peut souvent choisir librement 1’un et l’autre. Mais la forme et le materiau ne sont pas 
independants, le travail est facilite si on dispose d’un indice de performance combine. 

Traitons seulement un cas pour montrer la methode de calcul. Une poutre doit 
supporter une charge F en flexion pour une masse minimale. Avec une resistance 
limite /?u m et un facteur de securite S, la poutre admet la charge : 

Cl R\- lm 

F ' IhAT 

Le facteur C depend des appuis et de la position de la charge sur la poutre. Sub- 
stituons a I/e sa valeur tiree de (23.43). II vient 


C 


4ji 


1/2 


(a 3 0 


\l/2 R i 


rf 


lim 


Tirons l’aire A de cette equation et introduisons-la dans l’expression de la masse; 
on trouve : 


( 4jt 1/2 ) 


2/3 


(SF) 213 f 5/3 


•7,1/3 r>2/3 
'll “lim 


II s’agit maintenant de maximiser l’indice de performance 


/(Ge,Ma) 


0 ] r P R 
P 


2/3 

lim 


(23.47) 


(23.48) 


pour minimiser la masse. Avec un arbre circulaire plein, le facteur de forme est egal a 
l’unite; on retrouve l’indice de performance contenu dans (23.36). 

Le tableau 23.54 donne 1’ indice de performance combine de forme et de materiau 
pour divers cas. 
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Tableau 23.54 Indices de performance du materiau et de la forme. 


Caracteristiques 

minimiser 

maximiser 

Resistance de poutres en traction 

masse 

«lim 'P 

Resistance de poutres en flexion 

masse 

j.1/3 n2/3 / 

R Mm'P 

Resistance de poutres en torsion 

masse 

j.1/3 r>2/3 / 
Prt R lim 'P 

Charge critique de flambage elastique de poutres 

masse 

(j>\ 12 E ll2 /p 

Rigidite de poutres en traction 

masse 

Elp 

Rigidite de poutres en flexion 

masse 

$ 12 E V2 lp 

Rigidite de poutres en torsion 

masse 

<p\ l2 G m lp 

Frequence propre en flexion de poutres 

masse 

<p l f 12 E V2 /p 

Frequence propre en torsion de poutres 

masse 

<pl 12 G V2 /p 

Stockage d’energie potentielle, flexion 

volume 


Stockage d’energie potentielle, flexion 

masse 


Stockage d’energie potentielle, torsion 

volume 

t" L ' e 

Stockage d’energie potentielle, torsion 

masse 



Application numerique 

Une poutre doit avoir une frequence propre elevee en flexion et etre tres legere. 
Selon le tableau 23.54, il faut maximiser l’indice de performance 

/(Ge,Ma) = E ^- 

On choisit un profil rectangulaire creux dont les proportions sont li = 2,5 b et e = 
0,04 h. Selon le tableau 23.53, le facteur de forme vaut 

it h 1 + 3 b/h n 1 1 + 3/2,5 

I pf = = 7T = 14,69 

6 e (1 + blhf 6 0,04 (1 + 1/2, 5) 2 

Le tableau 23.52 montre que l’indice de performance relatif E l/2 /p est le plus 
grand pour de la fibre de carbone HM (haut module) et vaut 5,85. L’indice de per- 
formance cherche vaut finalement 
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/(Ge,Ma) = 14,69 1/2 x 5,85 = 22,4 

Puisque les sections ont la meme aire, on a le rapport des masses des poutres: 

m c Pq 1580 1 

«Ac PAc 7860 4 ’ 94 

Comparons la pulsation propre de la poutre en fibre de carbone a celle de la pou- 
tre en acier de reference avec la formule (23.31). En se souvenant de (23.41), pour la 
meme section, on trouve 


W C 

®Ac 


<l> r EC PAC 
i E Ac p c 


• 14,69 


280 7860 
200 1590 


10,08 


La frequence propre de la poutre en fibre de carbone de section rectangulaire 
creuse est finalement 10 fois plus elevee avec une masse 4,9 fois plus petite que pour 
une poutre cylindrique pleine en acier. 

Calculons le rapport des moments de flexion admissible dans les poutres: 

M c _ W c R m c _ R mC 

47 Ac ^Ac R m Ac ^ R m Ac 

L’ evaluation numerique montre que la poutre en fibre de carbone est 14,4 fois 
plus resistante que la poutre de reference en acier. 

Un calcul identique avec d’autres sections et d’autres materiaux permettrait de 
comparer l’efficacite de chacun. 

Ashby [23.41] developpe une methode pour choisir rationnellement le materiau 
en fonction de la forme choisie. 


23.7.6 Exemple: coque de sous-marin 

Le choix du materiau de la coque d’un sous-marin est un exemple interessant, 
parce que cette structure est affectee essentiellement par deux modes de destruction et 
parce que sa masse est liee a une condition de flottabilite. 

Considerons la coque d’un sous-marin d’exploration composee d’un cylindre 
ferme par des fonds hemispheriques (fig. 23.55). Le cylindre est raidi par des couples 
circulaires disposes a intervalles reguliers destines a s’opposer a son flambage. Le dia- 
metre exterieur 2 R et la longueur L du cylindre sont determines par des considerations 
liees au cahier des charges general de l’engin. II s’agit de determiner l'epaisseur de la 
coque et de choisir le materiau de maniere a permettre au sous-marin de naviguer a 
l’immersion la plus profonde possible. 

Equilibre hydrostatique 

Designons par la masse de la coque et par m 2 celle de tous les autres ele- 
ments a bord, y compris les approvisionnements et l’equipage. Le sous-marin obeit a 
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la loi d'Archimede; en situation d’equilibre hydrostatique, sa masse totale est egale a 
la masse d’eau deplacee. Done 

mi + m 2 = p e V (23.49) 

ou p e est la masse volumique de 1’eau et Lie volume total d’eau deplace. Definissons 
la masse relative de la coque et celle des autres masses a la masse d’eau deplacee: 


<P 1 = 


m x 

-p^v 


2 = 


m 2 
Pc v 


(23.50) 


La condition d’equilibre hydrostatique s’ecrit alors: 

q>l + q >2 = 1 (23.51) 

On dit qu’un sous-marin est pese lorsque cette equation est satisfaite. De tres fai- 
bles erreurs de pesee se compensent en marche au moyen des barres de plongee. 



Fig. 23.55 Coque de sous-marin avec fonds hemispheriques. 


La repartition des masses entre les divers groupes de materiel constitue ce qu’on 
appelle le devis de masse du batiment. La masse m 2 necessaire depend principalement 
du programme d’ exploitation : vitesse, endurance, equipement. Supposons que la masse 
relative cp 2 soit donnee; selon la masse relative de la coque, on distingue trois cas: 

• (p\ = 1 - (pi le sous-marin est parfaitement pese ; 

• (p\ < 1 - (fh le sous-marin est trop leger et ne peut pas plonger; on ajoute 

du lest au fond de la coque pour obtenir la pesee ou on 
embarque de l’eau; 

• cpi > 1 - cp 2 le sous-marin est trop lourd, il coule. 

En nous referant a la figure 23.55, calculons la masse de la coque, en tenant 
compte de celle des couples par un facteur de correction K > 1. Avec la masse volumi- 
que p du materiau, on a: 
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mj « px{2nRL + 4jr/? 2 je 
et le volume exterieur : 



La masse relative de la coque s’ecrit: 



(23.52) 


avec le facteur de forme geometrique 


0 = 6 

4 + 3 L/R 


(23.53) 


qui se situe entre 2,18 pour un cylindre court ( L = 6 R) et 2 pour un cylindre infiniment 
long. 

Flambage elastique 

La pression critique de flambage elastique d’une coque cylindrique est donnee 
par la formule : 


avec: 

E module d’elasticite du materiau 
f.i coefficient de Poisson 

Y l facteur de rigidite exprimant l’effet raidissant des fonds et des couples 

La pression moyenne exercee sur la coque est proportionnelle a l’immersion H du 
sous-marin (distance entre la surface de la mer et l’axe de la coque), soit 

P = Pe 8 H 

En egalant avec (23.54), on trouve l’immersion critique de flambage elastique. En 
introduisant encore l’epaisseur relative el R tiree de (23.52), on obtient 



(23.54) 



(23.55) 


La quantite 
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Maj = 


E m 



(23.56) 


est Tindice de performance du materiau car on veut p a la puissance unite. L’ immer- 
sion critique de flambage elastique est d’autant plus profonde que cet indice est plus 
grand; elle croit aussi avec le cube de la masse relative consacree a la coque. Le 
tableau 23.52 montre que la fibre de carbone serait le materiau le plus favorable. 

Flambage plastique 

Le flambage plastique survient lorsque le materiau du cylindre atteint sa limite 
elastique. Pour le flambage, on utilise prudemment toujours la limite avec seulement 
0,02% de deformation residuelle. La contrainte circonferentielle etant la plus grande 
des trois contraintes principales dans la paroi d’un cylindre, la theorie des recipients 
cylindriques a paroi mince donne : 

Pc2 = Y 2 R p0,02 — (23.57) 

K 


Le facteur Y 2 exprime l’effet d’appui des couples et des fonds, il tient aussi 
compte du moment de flexion additionnel provoque par les defauts de circularite de la 
coque. Cette derniere influence est tres sensible a la precision de fabrication. En proce- 
dant comme dans le cas du flambage elastique, on trouve Limmersion critique de flam- 
bage plastique 


H c2 


1 Y 2 Rp 0,02 

^ 

g 0K p 


(23.58) 


L' indice de performance du materiau pour le flambage plastique est dans ce cas: 


Ma 2 


Rp 0,02 

P 


(23.59) 


Immersion limite 

Tra£ons les immersions critiques en fonction de la masse relative de la coque 
(fig. 23.56). Les courbes se coupent en un point L, correspondant a une immersion 
H cL qui partage le diagramme en deux domaines : 

• H < H cL la coque est detruite dans le mode de flambage elastique ; 

• H > // c | la coque est detruite dans le mode de flambage plastique. 

Supposons que le devis des masses laisse disponible pour la coque la masse 
relative cp\ = 1 - q> 2 , il en resulte Limmersion maximale Hy im . Dans le cas de la 
figure, elle se trouve dans le domaine du flambage plastique; la coque est surdimen- 
sionnee vis-a-vis du flambage elastique. La coque est correctement dimensionnee 
(dimensionnement optimal) lorsque 
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He 1 H c 2 H lim 

e’est-a-dire au point L. Cette condition permet, pour une masse relative donnee, 
d’atteindre la profondeur la plus grande. Egalons (23.55) et (23.58); apres regroupe- 
ment des parametres du materiau, on obtient 


(l - ,u 7 )/r o.02 


<Pl 


4 <P 2 Y 2 

pF^T 


K 2 


(23.60) 


Le premier membre est determine par le materiau et par la masse relative consa- 
cree a la coque. On agit sur le facte ur geometrique 


Ge 


< P 2 Y 2 
Y \ 


K 2 


pour satisfaire l’equation en choisissant convenablement la section des couples (taille 
et forme) et leur espacement. 

Pour plonger au-dela de la limite Hy lm , il faut augmenter l’epaisseur de la coque 
et consentir a l’alourdir. Mais pour satisfaire a la loi d’Archimede, il est alors indis- 
pensable d’accroitre la poussee en installant un flotteur, e’est le principe du bathy- 
scaphe. Une coque dans laquelle on aurait investi la totalite de la masse, (p\ = 1 , ne 
pourrait pas plonger au-dela de H max (fig. 23.56). 

La figure 23.57 montre clairement l’influence du materiau sur l’immersion limite 
d’un sous-marin. Pour selectionner le materiau, il faut naturellement tenir compte 
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la coque flotte la coque 

' coule 



encore d’autres criteres: facilite de fabrication, technique de liaison avec les autres 
organes, resistance au choc et a la corrosion, cout. L’acier est le materiau le plus sou- 
vent utilise ; on a developpe aux Etats-Unis, specialement pour la construction de sous- 
marins militaires, un acier a haute limite elastique designe par HY 80, dont la mise en 
oeuvre a necessite de surmonter de serieux problemes de soudure. Dans le futur, on 
envisage d’utiliser un acier encore meilleur, le HY 100. En URSS, on a construit la 
coque d’une classe de sous-marins en titane afin d’accroitre rimmersion de destruction 
et d’echapper a la detection magnetique. On a construit un sous-marin de recherche 
oceanographique en aluminimum et d’autres en fibres de verre ou en fibres de carbone. 

Pour plonger a tres grande profondeur, il est necessaire de renoncer a la forme 
cylindrique et de recourir a une coque spherique. En effet, pour une epaisseur relative 
elR donnee, la pression de flambage elastique et celle de flambage plastique sont plus 
fortes pour une sphere que pour un cylindre . 

L’immersion maximale autorisee est evidemment inferieure a l’immersion de 
destruction. On admet maintenant un facteur de securite situe vers 1,2 a 1,3. II est si 
petit parce qu’on a acquis une bonne confiance dans les calculs en faisant des compa- 
raisons entre rimmersion limite calculee et rimmersion de destruction effective 
determinee par des essais destructifs conduits avec des sections grandeur nature de 
coques prototypes ou avec des coques entieres de sous-marins declasses. 

23.7.7 Exemple : bras plieur 

Ce cas est decrit par Vedy et Brauen (23.17), mais nous utilisons encore des ele- 
ments d’etudes effectuees au Laboratoire d’organes de machines de l’Ecole poly- 
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technique federate de Lausanne. Le bras plieur a fourni le theme de 1’illustration de 
couverture des trois volumes de cet ouvrage selon les points de vue qui ont preside a 
son etude : 

• conception statique, 

• conception dynamique, 

• choix des materiaux et dimensionnement. 

Cahiers des charges 

Une machine appelee «plieuse-colleuse» est destinee a former des cartons pour le 
conditionnement de produits de grande consommation. Chaque emballage est obtenu 
par pliage et assemblage colle d’une plaque de carton imprime dont les plis sont pre- 
pares par une empreinte rectiligne. Les plaques sont delivrees par un chargeur automa- 
tique puis pincees entre deux courroies de convoyage. Le pliage de la partie arriere de 
chaque plaque s’effectue par un bras rotatif (fig. 23.58) dont le nez souleve et rabat 
vers l’avant la partie a plier. Pendant cette operation, l’extremite du bras va plus vite 
que la plaque de carton. 


Un arbre commande par un moteur electrique porte deux bras de pliage; il 
effectue une loi de mouvement compliquee, synchronisee avec l’avance des plaques 
de carton, qui comporte un arret a chaque demi-tour. L’ acceleration est tres forte. Les 
exigences principales du cahier des charges sont les suivantes : 

• Un moment d’inertie des bras par rapport a l’axe de rotation le plus petit possi- 
ble afin d’accroitre la cadence de production des machines pour un entraineur 
donne ou pour diminuer la taille et le cout de l’actionneur pour une cadence 
imposee. 

• Une frequence propre elevee dans les modes de flexion et de torsion des bras. 

• Une resistance suffisante du bras pour qu’il ne casse pas s’il rencontre occa- 
sionnellement un obstacle constitue par un empilement de plaques de carton 
(bourrage du convoyeur) . 

• L’ aptitude a travailler en permanence expose au soleil, dans une atmosphere 
humide chaude ou tres froide. 

• Un prix de revient acceptable. 



bras de pliage 


convoyeur 


Fig. 23.58 Principe de pliage arriere des cartons. 
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Choix des materiaux 

Les bras etaient a l’origine executes en un alliage de magnesium en forme de 
caisson largement ajoure. Le profil etait un rectangle ferme pour obtenir une grande 
rigidite en torsion. Les progres des materiaux composites permettant de concevoir de 
nouveaux bras encore plus legers, on pouvait a priori envisager les materiaux suivants: 

• fibres longues a hautes performances en verre R, aramide, carbone ou bore; 

• fibres courtes pour injection. 

Le choix du materiau devait tenir compte de la masse, de la resistance et de la 
rigidite de la piece ; le precede de fabrication et le cout final jouerent un role determi- 
nant dans L appreciation des solutions . Les materiaux charges de fibres courtes condui- 
saient dans ce cas a des pieces trap lourdes et pas assez resistantes. La fibre de verre 
n’etait pas assez rigide, le bore trap onereux. Le bras etant principalement sollicite en 
flexion, on a ecarte Laramide a cause de sa resistance insuffisante en compression et 
on a finalement retenu la fibre de carbone T 300. 

Structure et geometrie 

La structure et la geometrie de la piece, le precede de fabrication et les calculs de 
resistance doivent s’etudier simultanement car ils sont fortement imbriques. On peut 
donner au materiau les caracteristiques mecaniques voulues en jouant sur le nombre de 
couches de fibre et sur l’orientation des fibres. En technique des composites, on fabrique 
la piece et le materiau en meme temps. Le choix du precede de fabrication et finalement 
le succes de la piece sont tres largement tributaires du savoir-faire des artisans. La piece 
la mieux congue et la mieux calculee est inutilisable si sa realisation est deficiente. La 
bonne collaboration des divers specialistes est ici encore plus importante qu’ailleurs. 


5 2 



Apres evaluation approfondie de plusieurs techniques de mise en oeuvre (mou- 
lage par compression, enroulement filamentaire, injection), on a decide d’utiliser un 
precede RTM ( Resin Transfer Molding). Ce choix et le materiau de base ont fina- 
lement determine la structure de la piece (fig. 23.59). Un noyau (1) en mousse Roha- 
cell 51 est fabrique par usinage sur une machine CNC. 11 offre les avantages suivants: 

• il positionne le tissu de la peau pendant le moulage ; 

• il evite le gauchissement des sections et accroit done la resistance a la torsion 
du bras . 
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La structure de la peau (2) est complexe. De la fibre de carbone est tressee en 
forme de chaus sette directement sur le noyau. Des renforts de tissu unidirectionnel 
sont disposes sur les faces courbes pour obtenir la resistance a la flexion souhaitee. Un 
insert (3) en PPO (polyphemylene oxyde) permet d’ assembler le bras avec le moyeu 
par boulonnage; 1’ insert est pourvu de languettes (4) et (5) destinees a transmettre les 
forces au noyau et a la peau par collage. Un insert (6) en PPO sert a fixer le nez (7). Ce 
dernier, en polyamide, est une piece d’usure facile a remplacer. Apres assemblage, le 
bras est place dans un moule et une resine epoxy est transferee pour constituer la 
matrice qui agglomere le tout. 

Les calculs de resistance et de frequence propre ont ete effectues a l’aide d’un 
logiciel pour structures fibrees. L’orientation optimale des fibres et le nombre de plis 
ont ete determines sur la base du critere de resistance de Tsai-Hill [23.18]. La sollici- 
tation du bras lors de collisions occasionnelles avec le carton est sensiblement plus 
severe que la sollicitation dynamique par le mouvement. 

Resultats 

Les caracteristiques indiquees dans le tableau 23.60 resultent de calculs et de 
mesures sur pieces reelles. Le gain de 47% du moment d’inertie est tres important. 
Mais compte tenu de Pinertie du moyeu, de l’arbre, du reducteur et du moteur, Pinertie 
de tout le groupe ne diminue que de 15% environ. 


Tableau 23.60 Comparaison de quelques caracteristiques des bras. 


Caracteristiques 

magnesium 

composite 

Masse 

[kg] 

0,170 

0,108 

Moment d’inertie 

[kg m 2 ] 

5,4 x 10“ 3 

3,0 x 10“ 3 

Frequence propre 

[Hz] 

944 

815 a 840 

Prix 

[-1 

1 

2 


Les frequences propres ont ete mesurees par analyse modale avec des condi- 
tions aux limites libre-libre. La premiere frequence propre correspond au mode de 
flexion du bras dans son propre plan. Celle du bras en composite est inferieure a 
celle du bras metallique parce que le profil est un peu plus fin. Les mesures de fre- 
quence propre se sont revelees precieuses pour juger la qualite d’ execution des 
pieces: un defaut de remplissage, un glissement des fibres pendant le transfert de 
resine ou un defaut de liaison se traduisent par une chute anormale de la frequence 
propre. Des bras ont ete soumis a des essais de resistance statique et en fatigue, 
d’autres ont ete exploites dans des machines en conditions reelles avec de bons 
resultats. 

Les resultats experimentaux obtenus avec plusieurs pieces s’ecartent de moins de 
3% des previsions du calcul. 

Le prix de revient d’un bras composite est deux fois plus eleve que celui d’un 
bras en magnesium, mais cet inconvenient a ete juge acceptable face aux avantages 
obtenus. 
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23.8 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

Les principaux modes de rupture de pieces sont : 

• la rupture statique, ductile ou fragile; 

• la rupture de fatigue ; 

• la rupture par fluage. 

La resistance a la rupture statique des materiaux et leur limite elastique se 
determinent experimentalement avec des eprouvettes normalisees. Mais leur resis- 
tance effective dans une piece differe souvent sensiblement des valeurs types de 
catalogue; notamment, elle diminue lorsque la piece est epaisse. Un materiau en soi 
ductile presente un comportement fragile lorsque : 

• le metal est ecroui ; 

• la piece est epaisse ; 

• la piece est entaillee ou presente de fortes concentrations de contraintes; 

• la temperature est basse ; 

• la piece subit un choc. 

Le cuivre, les alliages legers et certains aciers restent ductiles jusqu’aux plus basses 
temperatures . 

Les pieces affectees de defauts (fissures, soufflures) peuvent se rompre bruta- 
lement par un phenomene d’instabilite lorsque le defaut atteint une certaine taille. La 
tenacite caracterise la sensibilite d’un materiau aux defauts. Elle diminue lorsque les 
pieces sont epaisses, lorsque la temperature est basse et en cas de choc. La mecanique 
de la rupture permet de prevoir approximativement la vitesse de progression des fissu- 
res et la longevite des pieces. 

Les ruptures de fatigue sont consecutives a la germination, puis a la propagation 
de fissures par des variations cycliques de contrainte. Des diagrammes lineaires sim- 
ples permettent de determiner la resistance a la fatigue de materiaux sounds a une 
variation alternee de contrainte superposee a une contrainte moyenne constante. 

La resistance a la fatigue est inferieure a la limite elastique, elle diminue lorsque 
le nombre de cycles augmente. Au-dela de quelques millions de cycles il existe un 
seuil, la limite de fatigue, au-dessous duquel, en principe, aucune rupture ne survient. 
La limite de fatigue reste presque constante pour les aciers et le titane, mais decroit 
encore lentement avec un tres grand nombre de cycles . La resistance des metaux non 
ferreux diminue toujours. 

La resistance a la fatigue des pieces diminue lorsque leur epaisseur augmente. On 
ameliore considerablement leur resistance en comprimant, en durcissant et en polis- 
sant la surface des pieces; les aciers a haute resistance sont plus sensibles que les 
autres a la rugosite. Sauf le zingage, les autres revetements de surface abaissent la 
resistance a la fatigue. 

La resistance statique et la limite de fatigue en flexion sont superieures a ce 
qu’elles sont en traction. 

Certains polymeres fluent deja a la temperature ambiante ; il existe des aciers spe- 
ciaux resistants a haute temperature. La longevite d’une piece exposee a une haute 
temperature diminue lorsque la contrainte croit ou lorsque la temperature augmente. 

Le choix du materiau pour executer une piece depend de son cout, des facilites de 
mise en oeuvre et de ses proprietes physico-chimiques. On peut choisir rationnellement 
celui qui repond le mieux aux conditions de service sur la base d’indices de perfor- 
mances specifiques. 11 existe des diagrammes qui classent les materiaux en fonction 
des proprietes attendues. 


CHAPITRE 24 


DIMENSIONNEMENT ET SECURITE 
STRUCTURALE 


24.1 INTRODUCTION 

D’une maniere generate, toute machine doit: 

• satisfaire aux specifications enoncees dans son cahier des charges (vitesse, 
effort, puissance, rendement, precision, longevite) ; 

• offrir a ses utilisateurs un niveau de securite convenable. 


Pour cela, chaque organe et chaque piece doivent remplir correctement leur fonc- 
tion en toute circonstance normale. On dit qu’ils doivent etre aptes au service. Du 
point de vue de la securite, la machine doit en particulier assurer le service sans 
qu’aucune de ses pieces ne casse, c’est-a-dire que la resistance doit suffire pour assu- 
rer la securite structurale necessaire . 

Dans un sens large, le dimensionnement est la procedure qui vise a determiner la 
taille ou les caracteristiques d'un element pour lui permettre d’etre apte au service et 
d’assurer la securite structurale necessaire. Ainsi, le dimensionnement d’un moteur 
d’entramement consiste a determiner sa puissance nominate tandis que le dimension- 
nement d’un arbre sert a trouver son diametre. 

On appelle critere de dimensionnement toute condition qui determine la taille d’un 
organe de machine. Ces criteres dependent de la fonction remplie par l’organe considere; 
les valeurs limites des caracteristiques a respecter resultent du cahier des charges general. 

Ce chapitre est consacre a la presentation des methodes generates de dimen- 
sionnement, mais plus specialement du point de vue de la securite structurale. Vu son 
importance, le dimensionnement aux deformations fera l’objet du chapitre 25. Ce cha- 
pitre est organise comme suit: 

• Section 24.2 Presentation des principes generaux de dimensionnement, for- 

mulation mathematique et methodologie. 

• Section 24.3 Calcul des contraintes effectives avec un accent particulier sur 

les phenomenes de fatigue. Effets des concentrations de con- 

trainte et trace des pieces. 

• Section 24.4 Etude de la notion de securite; conception aleatoire du facteur 

de securite et discussion du choix de sa valeur. Securite struc- 

turale et securite de surcharge exterieure. 

• Section 24.5 Methodes de predimensionnement; anticipation d’effets divers 

par la notion de contrainte de predimensionnement. 

• Section 24.6 Verification de la securite structurale statique, a la fatigue et au 

choc. Appreciation de la valeur du facteur de securite. 
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• Section 24.7 Presentation des notions d’egale resistance et de proportions 

harmonieuses . Choix de la nuance des materiaux. 

• Section 24.8 Conclusions principales. 

Ce chapitre s’appuie largement sur les notions de resistance des materiaux 
developpees au chapitre 23. Les calculs de resistance des organes de machines sont 
supposes connus ; on les trouve, par exemple, dans [24.1 , 24.2, 24.3] . 

Le dimensionnement, avec le trace du dessin, laisse une large part au savoir-faire 
et a L experience du constructeur qui engage sa responsabilite et doit faire preuve 
d’une grande maturite professionnelle. C’est pourquoi on peut encore, malgre les pro- 
gress scientifiques, parler d’un art de l’ingenieur. 


24.2 PRINCIPES GENERAUX 

24.2.1 Criteres de dimensionnement 

La premiere chose a faire lorsqu’on veut dimensionner un organe ou un element 
de machine consiste a definir les criteres de dimensionnement determinants. 11s 
dependent des exigences fonctionnelles et du principe de fonctionnement de L element 
considere. 

Exigences fonctionnelles 

Chaque element de machine doit repondre a des exigences fonctionnelles qui 
decoulent de son role dans la construction et du cahier des charges. Elies se formulent 
dans la phase de conception et de preparation de L etude detaillee. 

Les criteres de dimensionnement d’un element resultent du principe de son fonc- 
tionnement et de ses modes de ruine. Le projeteur les trouve dans sa connaissance des 
organes de machines et dans son capital d’experience professionnelle. 

Du point de vue de P aptitude au service , citons quelques criteres de dimen- 
sionnement frequents: 

• resistance a la rupture statique, a la fatigue ou au fluage; 

• stabilite de forme, flambage et voilement. 

• resistance de surface a la pression hertzienne, deterioration par poinconnement 
statique ou par ecaillage ; 

• resistance de surface au matage ; 

• resistance a l’usure ; 

• deformation ; 

• rigidite ; 

• epaisseur du film lubrifiant ; 

• echauffement ; 

• grippage; 

• bruit. 

Exemple: arbre de commande de Phelice stabilisatrice d’un helicoptere 

L’helice stabilisatrice (1) d’un helicoptere (fig. 24.1) est entrainee parun arbre (2) 
et un engrenage conique (3). L’ arbre est porte par des paliers (4); il doit satisfaire les 
exigences suivantes : 

• transmettre le couple d’entrainement maximal du stabilisateur ; 
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• assurer le service pendant toute la vie de l’appareil; 

• fonctionner a toute vitesse comprise entre zero et la vitesse maximale ; 

• etre leger. 



La premiere et la deuxieme condition exigent une resistance mecanique a la 
fatigue suffisante en torsion et en flexion lors des deformations de la structure. La troi- 
sieme implique une condition double : 

• la frequence propre en torsion du systeme moteur-arbre-helice doit etre supe- 
rieure a la frequence excitatrice ; 

• la premiere vitesse critique de flexion de l’arbre doit se trouver au-dessus de sa 
vitesse maximale. 

On satisfait toutes ces conditions en jouant sur le diametre de l’arbre, le rapport 
de transmission de l’engrenage et la distance entre les paliers porteurs de l’arbre. 

24.2.2 Formulation mathematique 
Relations d’aptitude au service 

L’ analyse des criteres de dimensionnement permet de faire les constatations 
generates suivantes : 

• chaque critere se quantifie par une grandeur caracteristique : effort, vitesse, 
contrainte, temperature ; 

• cette grandeur caracteristique prend une certaine valeur lors du fonctionnement 
de l’organe considere, c’est la valeur effective ; 

• un organe de machine est defaillant si la grandeur caracteristique est, selon les 
cas, inferieure ou superieure a une certaine valeur limite. 

Designons, d’une maniere generate, par E la valeur effective et par L la valeur 
limite d’une grandeur caracteristique. Selon le critere de dimensionnement, un organe 
est apte a assurer le service demande si 

E < L ou E > L (24.1) 

11 ne peut pas l’assurer si 


E a L respectivement E <, L 


(24.2) 
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On rencontre aussi des cas oil une valeur effective doit se situer entre deux limites 
extremes, alors 

L mm < E < L max ( 24 - 3 ) 

Les inegalites (24.1) et (24.3) sont les relations d’ aptitude au service ou les rela- 
tions de fonctionnement normal. 


Marge de securite, limite admissible 

Supposons c| if une piece doive satisfaire l’inegalite d'aptitude au service 

E < L 

Immediatement se pose la question suivante : de combien E doit-il etre inferieur a 
L ? On prevoit une marge de securite minimale M m ; n telle que 

E < L - M min (24.4) 

La valeur effective peut a la limite etre egale a la quantite L - A7 min puisqu’il existe 
encore la marge de securite M min jusqu’a la valeur limite L. C'est pourquoi on appelle 
limite admissible la valeur 

^adm = L — M m j n (24.5) 

La condition d’aptitude au service s’ecrit alors sous la forme 

E < L, dm (24.6) 

qu’on appelle inegatite de securite, car le fonctionnement est repute sur si cette rela- 
tion est satisfaite. 

Facteur de securite 

II est souvent plus commode de faire intervenir la marge de securite sous la forme 
d’une relation adimensionnelle. On definit le facteur de securite effectif S, designe 
encore souvent coefficient de securite, par 

S = - (24.7) 

E 

lorsque l’inegalite de service est E < L. Dans le cas oil la condition d’aptitude au ser- 
vice s’exprimerait par E > L, on aurait 



L 


(24.8) 
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On a vu qu’il faut observer une marge de securite minimale vis-a-vis de la limite 
admissible. La valeur minimale du facteur de securite vaut alors, selon le sens de l’ine- 
galite de securite, 

Smin - 7^ ou 5 min = (24.9) 

^adm ^ 

La valeur du facteur de securite effectif permet d’apprecier la securite de fonc- 
tionnement d’un organe de machine: 

• S > .S' nlin fonctionnement correct ; 

• • < >min > S > 1 etat de fonctionnement dangereux, un accident peut survenir 

en tout temps ; 

• S = 1 l’etat limite considere est atteint, accident imminent; 

• S < 1 mise hors service de l’organe, accident. 

Dans le langage courant, en parlant du facteur de securite, on sous-entend sou- 
vent sa valeur minimale. 

La signification du facteur de securite sera etudiee a la section 24.4. 

24.2.3 Optimisation 

Certaines caracteristiques ne sont pas toujours astreintes a respecter des limites 
bien definies, mais doivent seulement etre maximales ou minimales. On cherche, par 
exemple, a construire un systeme d’entrainement permettant de deplacer un objet d’un 
point a un autre dans le temps le plus court possible avec un investissement minimum. 

Ce probleme se traite par la theorie de la construction optimale (optimum 
design). La performance recherchee constitue Yobjectif d’ optimisation. Les dimen- 
sions libres et le materiau sont habituellement les variables d’ optimisation des pieces. 
Precisons qu’il s’agit d’une veritable optimisation lorsque la fonction objectif passe 
par un extremum en fonction d’une variable d’ optimisation, d’une maximisation ou 
d’une minimisation, selon ce qui est recherche, lorsqu’il n’y a pas d’extremum dans le 
domaine couvert par la variable (fig. 24.2). 



Fig. 24.2 Optimisation d’une performance Pe : (a) et (b) optimisation proprement dite; (c) minimisation ou 
maximisation. 


Le choix final de la valeur d’une variable d’ optimisation n’est pas toujours critique, 
sauf si la fonction objectif est pointue. Afin de juger de l’influence plus ou moins forte de 
la variable, il convient de proceder a une analyse de sensibilite, c’est-a-dire d’etudier 
dans quel domaine peut se mouvoir la variable sans que la performance s’ecarte de plus 
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d’une certaine quantite acceptable de sa valeur maximale ou minimale. Plusieurs ouvra- 
ges exposent les methodes d’ optimisation des constructions, par exemple [24.6, 24.16], 

24.2.4 Methodologie de dimensionnement 

Le dimensionnement est une etape de l’etude d’une machine visant a determiner 
la taille de ses organes de maniere a ce qu’ils remplissent les fonctions qui leur sont 
devolues durant toute leur vie. Supposons que la dimension x d’une piece affecte la 
valeur effective E caracterisant une contrainte fonctionnelle et, parfois aussi, sa valeur 
limite admissible. Selon l’exigence fonctionnelle, il faut choisir x de maniere a satis- 
faire l’une ou l’autre des relations de securite 


E{x) < L(x) adm 
E{x) > L(x) adm 


(24.10) 


Une dimension doit souvent satisfaire simultanement plusieurs exigences. Par 
exemple, un arbre doit transmettre un couple sans se rompre; ne pas se deformer 
radialement exagerement; presenter une rigidite en torsion minimale pour que la fre- 
quence propre de la chalne cinematique soit elevee. Ces conditions restreignent le 
choix de la dimension cherchee. 

D’une maniere generate, le dimensionnement d’un element s’effectue en plu- 
sieurs etapes (fig. 24.3). Examinons le cas du dimensionnement d’une piece du point 
de vue de sa resistance : 

• Identification des exigences fonctionnelles 

Analyser les conditions de fonctionnement, puis identifier les criteres de 
dimensionnement determinants et fixer la valeur limite des grandeurs fonctionnelles. 
Cette etude revient a preparer une partie du cahier des charges de l’element. 

• Choix des materiaux 

Choisir les materiaux sur la base de leurs proprietes physico-chimiques, des 
moyens de fabrication et du cout, de maniere a ce qu’ils puissent remplir les fonc- 
tions attendues. 

• Predimensionnement 

Trouver rapidement la dimension cherchee par des calculs simplifies s’appuyant 
largement sur l’experience acquise dans des constructions similaires. 

• Choix des dimensions, trace 

Donner a la piece ou a l’organe la taille et la forme necessaire en tenant encore 
compte de realites pratiques: pieces et materiaux en stock, dimensions nor- 
malisees, taille et type du materiel disponible sur le marc he, cout de fabrication. 
Cette etape necessite obligatoirement de representer la piece dans un dessin 
d’etude du mecanisme faisant apparaitre tous les concentrateurs de contraintes et 
conduisant parfois a modifier les charges appliquees . 

• Verification 

Verifier que les criteres de dimensionnement sont satisfaits; pour cela: 

- calculer la valeur des grandeurs effectives; 

- calculer la marge de securite ou la valeur du facteur de securite theorique. 
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Les calculs de verification sont toujours detailles et precis. 

Critique des resultats 

Soumettre le resultat des calculs de verification aune analyse critique rigoureuse: 

- la marge de securite est-elle suffisante? ou, au contraire, est-elle trop grande? 

- les dimensions sont-elles compatibles avec les moyens de fabrication 
disponibles ? 

- le cout est-il acceptable ? 

L’ operation de dimensionnement est achevee si le resultat de l’etude est satis- 
faisant. En revanche, il est opportun de prendre les mesures necessaires si la criti- 
que montre qu’il faudrait encore ameliorer la construction. 

Corrections 

Modifier les dimensions ou la construction dans le sens revele par la critique pre- 
cedente. Ce processus est iteratif, il conduit a une optimisation qui inclut le cal- 
cul, le trace des pieces et l’ensemble de la construction. 



Fig. 24.3 Algorithme general de dimensionnement. 
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24.3 CONTRAINTES EFFECTIVES 

24.3.1 Contraintes nominales 

Les conditions nominales de fonctionnement d’une machine sont definies dans le 
descriptif de ses performances. Par exemple, la puissance d’un moteur est 125 kW a 
2900 t/min, la capacite de levage d’une grue est 45 kN avec une portee de 12 m. Cha- 
que piece de la machine est alors sollicitee par des efforts qu’on appelle efforts nomi- 
naux. Ils provoquent dans les pieces des contraintes nominales. 

L’etat de contrainte et l’intensite des contraintes nominales s’etudient par les 
methodes de la mecanique des milieux continus: calculs analytiques, methode des ele- 
ments finis, etudes experimentales . II n’y a pas lieu d’y revenir ici. 

II nous parait indispensable de toujours commencer une etude de resistance par 
un calcul analytique, meme s’il faut, pour le mener a chef, faire des hypotheses tres 
simplificatrices. Car il donne tres rapidement l’ordre de grandeur des contraintes et des 
deformations; en outre, il conduit a des expressions qui revelent l’inlluence des divers 
parametres et montre comment agir constructivement pour trouver de bonnes solutions 
techniques. En revanche, le calcul par elements finis est des plus utile pour les verifi- 
cations . 

24.3.2 Dynamique des contraintes 

Il est indispensable d’etudier T evolution temporelle des contraintes effectives 
afin de pouvoir choisir la theorie de calcul convenable et les caracteristiques mecani- 
ques du materiau appropriees pour dimensionner les pieces. On distingue: 

• les contraintes statiques sont constantes ou evoluent quasi statiquement et 
rarement, le poids propre est une charge statique; 

• les contraintes dynamiques varient au cours du temps ; 

• les chocs provoquent des variations extremement brutales des contraintes. 

Variation des contraintes 

Considerons une charge F appliquee radialement a un arbre dont le moment qua- 
dratique de flexion vaut / x (fig. 24.4). L’ arbre est sollicite dans une section I, par un 
moment de flexion M qui provoque un champ de contraintes distributes lineairement 
(fig. 24.5). L’effet de l’effort tranchant est souvent negligeable. Toute variation de la 
charge influence la contrainte, mais le mouvement affecte aussi la sollicitation du 
materiau. En tournant a la vitesse co, un element de matiere situe a la surface de T arbre 


-E 



compression 


traction 


Fig. 24.4 Arbre avec charge radiale. Fig. 24.5 Contrainte de flexion dans une section de 

V arbre de la figure 24.4. 
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(fig. 24.6) se deplace dans le champ de contraintes. Sa distance y a l‘ axe neutre varie 
constamment de sorte que la contrainte evolue selon la loi harmonique 


o = 


M 

/x 


R sin m t 


(24.11) 


11 en resulte une variation alternee de la contrainte du materiau qui fluctue entre (7 min 
et a max (fig. 24.7) avec une amplitude egale a la contrainte de flexion: 

M 

= o f = — R 

Y 


y 


T\JX7 


Fig. 24.6 Rotation d’un element de matiere. Fig. 24.7 Contrainte alternee. 

Ce cas de sollicitation est appele flexion rotative. II est beaucoup utilise dans des 
machines d’essais de fatigue. 

En resume, les variations de contrainte sollicitant le materiau resultent: 

• de variations de la charge appliquee ; 

• du mouvement de la matiere dans un champ de contraintes ; 

• de ces deux causes a la fois. 




Domaine de sollicitation dynamique du materiau 

L’ evolution des contraintes et le nombre de cycles sont determinants pour le com- 
portement du materiau. Considerons une piece dans laquelle une contrainte evolue au 
cours du temps selon la figure 24.8. La contrainte cinetostatique evolue entre les 
valeurs 0 \ et a 9 , mais des vibrations transitoires provoquent des variations encore 
plus rapides entre les limites cx min et cr max . Au cours de la vie de la machine, le mou- 
vement de base se produit N\ fois, tandis qu’a chaque mouvement, on enregistre n 
oscillations vibratoires jusqu’a ce qu’elles soient amorties a 5% de leur amplitude 
maximale. Le nombre total d’ oscillations vaut 


N2 = n N\ (24.12) 

On distingue plusieurs cas: 

• N 2 < 10 4 ; le materiau est sollicite dans le domaine oligocyclique. On rai- 
sonne en premiere approximation comme si la charge etait statique, la 
contrainte determinante pour le calcul est cr max . 
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• 10 4 < AS < 10 6 ; on calcule dans le domaine d’endurance limitee avec la 
plus severe des conditions suivantes : 


°m 

= or 

et 

CT a CTj 

^min 


= o 2 

et 

= ° m a x 

- ^2 


(24.13) 


o m est la contrainte moyenne et le nombre de cycles a considerer est N 2 . 

• N 2 & 10 6 et N | < 10 6 ; calculer a la limite de fatigue avec la plus severe des 
conditions (24.13). 

• N\ > 10 6 ; le materiau est sollicite dans le domaine de fatigue illimitee. On cal- 
cule a la fatigue avec la contrainte moyenne 


On 


1 ( 

= 


+ 0 „ 


(24.14) 


et l’amplitude de contrainte alternee 

<7 a = ^(^max - O min ) (24.15) 

Pour des evolutions des contraintes plus complexes, on applique des methodes 
statistiques et une theorie adequate de dommage cumule. La presentation de ces 
methodes sort du cadre de cet ouvrage, le lecteur consultera par exemple [24.6, 24.7]. 


24.3.3 Concentrations de contraintes 
Contrainte maximale 

Les perturbations de la geometrie reguliere ideale creent des concentrations 
locales de contraintes. On comprend intuitivement le phenomene par l’analogie du 
flux de force. Par exemple, le flux de force a travers une barre de section constante 
sollicitee en traction (fig. 24.9a) est represente par des lignes equidistantes . Dans les 
sections eloignees d'une entaille (fig. 24.9b), les lignes de force sont encore distri- 
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buees uniformement, mais lorsqu’elles s’approchent de l’entaille, elles se resserrent 
pour passer a travers la section reduite en accroissant localement la contrainte. La 
deviation des lignes de force est plus importante a proximite du fond des entailles 
qu’au cceur de la barre. La concentration de contrainte est d’autant plus importante 
que les lignes deforce sont plus fortement deviees. 




(a) 


(b) 


Fig. 24.9 Flux de force de traction dans une barre: (a) piece a section constante; (b) piece entaillee. 


Considerons une tige entaillee sollicitee en traction simple (fig. 24.10) et desi- 
gnons par A la section la plus petite offerte au passage du flux de force au fond de 
l’entaille. La contrainte de traction calculee par la theorie elementaire vaut 

tf 0 = - (24.16) 

A 

C’est une contrainte moyenne dite aussi contrainte nominate, malgre l’ambiguite 
avec la contrainte nominale definie au paragraphe 24.3.1. L’entaille constitue un con- 
cent rat ear de contraintes, la distribution de contrainte reelle est visible dans la figure 
24.10, il existe une pointe de contrainte cr max au fond de l’entaille. On delink 1 sfac- 
teur de concentration de contraintes theorique : 

CJ tT1 ., Y contrainte maximale 

K t = = (24.17) 

Oq contrainte nominale 



Fig. 24.10 Distribution des contraintes de traction Fig. 24.11 Distribution des contraintes de traction 
dans une tige entaillee. dans une plaque semi-infinie avec un trou. 
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La figure 24.11 montre que la contrainte maximale au bord d’un trou dans une 
plaque en traction est egale a trois fois la contrainte qui regne a grande distance du 
trou, alors K t = 3. La concentration de contraintes se manifeste aussi en flexion 
(fig. 24.12) et en torsion. 



Fig. 24.12 Poutre entaillee sollicitee en flexion: (a) poutre avec entaille; (b) section de calcul; (c) distribu- 
tion de contrainte nominale; (d) distribution de contrainte avec concentration de contrainte. 


La valeur du facteur de concentration de contraintes theorique se calcule a l’aide 
de la theorie de l’elasticite ou par elements finis en supposant que le comportement du 
materiau soit parfaitement elastique. Dans les geometries plus compliquees, on le 
mesure souvent en recourant a la methode de la photoelasticite. K t ne depend que de 

la geometrie et du mode de sollicitation, il est independant du materiau (seulement 

pour les materiaux isotropes). 

La contrainte maximale se calcule par les formules suivantes: 

• traction, flexion 

<W = K tOo (24.18) 

• cisaillement, torsion 

T max = ^t T 0 (24.19) 

ou K t est le plus souvent donne par des diagrammes, par exemple les figures 24.13 et 
24.14; a 0 et t 0 sont les contraintes nominales. 

L’ application de ces formules implique quelques precautions: 

• utiliser la valeur de K t correspondant au cas de sollicitation effectif ; 

• calculer la contrainte nominale par la meme formule que celle qui a ete utilisee 
pour definir K t (c’est habituellement dans la section la plus petite); 

• verifier que cr max se trouve dans le domaine de comportement elastique du 
materiau. 

Soulignons que le phenomene de concentration est local et n’affecte pas la dis- 
tribution des contraintes dans les parties eloignees du concentrateur. 

Etat de contrainte 

Dans une zone de concentration de contraintes existe un etat de contrainte 
triaxial, meme en cas de traction simple. On se contente de le montrer par un raison- 
nement qualitatif en insistant sur l’aspect physique. 
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Fig. 24.14 Facteur de concentration de contraintes d’une tige cylindrique en torsion. 


Une tige cylindrique sollicitee en traction pure est munie d’une gorge circulaire 
(fig. 24.15a). La contrainte de traction axiale est plus elevee dans la section centrale de 
l’entaille qu’en pleine tige ou la section est plus grande. La contraction radiale dans 
l’entaille est egalement plus grande que dans le reste de la tige puisque rallongement 
axial est grand, A/q > Ar 2 . Du fait de la continuity de la matiere, la contraction radiale 
dans l’entaille est empechee par le voisinage de matiere faiblement deformee 
(fig. 24.15b), ceci d’autant plus qu’il existe au voisinage immediat de l’entaille une zone 
peu ou pas du tout sollicitee en traction. Tout se passe done comme si un disque delimite 
par l’entaille etait encastre de part et d’autre dans une piece peu deformable ; il se produit 
un phenomene de frettage de ce disque. L’empechement de la deformation se traduit par 
des contraintes radiales a r qui s’equilibrent par des contraintes circonferentielles a t 
(fig. 24.15c). En fin de compte, on voit que le materiau dans l’entaille se trouve en etat de 


282 


CONCEPTION DES MACHINES 



Fig. 24.15 Tige avec gorge circulaire en traction: (a) tige; (b) coupe meridienne; (c) contraintes principales 
dans la gorge. 


contrainte triaxial ( a a , a T , cr t ). Meme un materiau ductile se comporte alors de 
maniere fragile dans l’entaille, comme on l’a explique au paragraphe 23.3.2. 

En conclusion, les concentrateurs de contraintes fragilisent le materiau. Ce fait a 
des consequences tres importantes lors de sollicitations dynamiques : rupture en cas de 
choc, fissuration de fatigue. 


Plastification a fond d’entaille 

Un materiau ductile subit des deformations plastiques au fond de l’entaille des que la 
contrainte y atteint la limite d’ecoulement. La contrainte ne depasse alors pas la limite 
elastique (fig. 24.16); la zone plastifiee s’etend au fur et a mesure que la contrainte 
moyenne augmente, courbe (1), jusqu’a ce que finalement toute la section se trouve dans 
un etat de deformation plastique. En revanche, la pointe de contrainte se developpe pleine- 
ment dans un materiau fragile jusqu’a la rupture de la piece, courbe (2). Par consequent : 

• 11 n’y a pas besoin de tenir compte des concentrateurs de contraintes avec des 
materiaux ductiles sollicites statiquement ; mais on verra qu’ils jouent un role 
majeur lors de sollicitations dynamiques (fatigue et chocs). Cependant, 
l’ecrouissage accroit la resistance du materiau tout en le fragilisant (§ 23.3.3). 

• Les concentrateurs de contraintes sont dangereux pour les materiaux fragiles. 


Apres decharge subsistent des contraintes residuelles dans les pieces entaillees 
qui ont ete sollicitees jusque dans le domaine plastique (fig. 24.16c). 



Fig. 24.16 Concentration de contraintes, relaxation ductile : (a) zone plastifiee au fond d’une entaille; (b) dis- 
tribution des contraintes; materiau ductile (1), materiau fragile (2); (c) contraintes residuelles. 
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Effet d’entailles en fatigue 

Les concentrateurs de contraintes tels que gorges, conges, changements de section, 
epaulements, trous, sont responsables de la majorite des ruptures de fatigue rencontrees 
en pratique. Les concentrateurs de contraintes de contact sont souvent aussi a l’origine 
de fissurations de fatigue. En cas de sollicitation dynamique, on definit \t facteur de 
reduction de resistance a la fatigue appele aussi facteur d’entaille pour la fatigue : 


limite de fatigue sans concentrateur de contraintes 

Kf = 

limite de fatigue avec concentrateur de contraintes 


(24.20) 


Le facteur d’entaille presente une parente avec le facteur de concentration de con- 
traintes theorique K t defini plus haut. Tandis que K t est independant du materiau, on 
observe que le facteur d’entaille depend de la resistance a la traction du materiau, de la 
geometrie de l’entaille et du mode de sollicitation. 

Pour les materiaux fragiles, on a Kf = K t et pour les materiaux ductiles 
.Kf < K t . Dans certains cas isoles, on a observe Kf > K t si une sollicitation brutale 
a provoque une fissure. On admettra pourtant pour les calculs de dimensionnement 
toujours 

Kf < K t (24.21) 

On a fait de nombreuses tentatives pour calculer le facteur d’entaille a partir du 
facteur de concentration de contraintes : 

• Thum [24.8] definit un facteur de susceptibilite du materiau 

Kf - 1 

9 = ' r (24.22) 

K t - 1 

qui depend du materiau et du rayon a fond d’entaille, voir Sors [24.9]. 

• Siebel et Petersen deduisent le facteur d’entaille du facteur de concentration de 
contraintes, du gradient de contrainte relatif et de la limite elastique du 
materiau, voir [24.8, 24.10, 24.1 1] 

• Bollenrath et Troost [24.12] ont developpe une formule basee sur le gradient 
de deformation : 


= , _ 154/gg, 

K t 1 + r (24.23) 

1 + K m /1370 

avec: 

R m resistance a la traction du materiau [N/mm 2 ] 
r rayon au fond de l’entaille [cm] 

11s font intervenir ici seulement la contrainte de rupture a la traction, car le 
mode de sollicitation de la piece intervient deja dans la determination de K t . 
La formule traduit correctement l’observation selon laquelle l’influence d’une 
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entaille est d’autant plus forte que la limite de rupture est plus elevee et que le 
rayon au fond de l’entaille est plus petit. 

La formule de Bollenrath parait aussi applicable pour d’autres materiaux que 
Lacier. Comme elle contient implicitement le gradient de deformation, il ne faut pas 
faire intervenir le facteur d’echelle c e dans le calcul du facteur de correction de la 
resistance du materiau (23 .25) qui devient dans ce cas : 

c = c a c R c s c x (24.24) 

avec: 

c a facteur de confiance statistique 
c R facteur d’etat de surface 
c§ facteur de traitement de surface 
Cj facteur de temperature 

Le calcul du facteur d’entaille est naturellement entache d’erreurs. II est plus sur 
d’utiliser les valeurs de K t determinees experimentalement pour les formes de con- 
centrateurs les plus courantes. A cet effet, il faut consulter les normes et la litterature 
specialisee. Enfin, pour des pieces vitales, on realise des essais de resistance a la fati- 
gue sur les pieces reelles. Cette methode est onereuse, mais elle presente Lavantage de 
donner la resistance effective en integrant tous les facteurs d’influence. On precede 
toujours ainsi dans l’industrie aerospatiale ou automobile, et chaque fois qu’une 
machine est produite en grande quantite. 



tv (log) 


Fig. 24.17 Courbes de fatigue pour des eprouvettes lisses ou entaillees. 


Le facteur d’entaille defini par la formule (24.20) n’est valable que dans le 
domaine d’endurance illimitee. Selon la figure 23.13, la resistance a la rupture statique 
d’une piece entaillee est superieure a celle d’une piece lisse a cause de la triaxialite des 
contraintes a fond d’entaille. La figure 24.17 represente le diagramme de fatigue d’une 
eprouvette lisse et celui d’une eprouvette entaillee dont la section nominale est egale a 
la section de la piece lisse. 11 est plus sur d’effectuer les calculs de dimensionnement 
dans le domaine d’endurance limitee avec les valeurs de resistance de la droite trai- 
tillee dans la figure. 


DIMENSIONNEMENT ET SECURITE STRUCTURALE 


285 


Effet de concentrateurs de contraintes en cas de sollicitations combinees 

Pour une geometrie donnee, la valeur du facteur de concentration de contraintes et 
celle du facteur d’entaille dependent du genre de solicitation. II convient done de cal- 
culer les contraintes maximales pour chaque type de solicitation avec le facteur corres- 
pondant. L’ application de ce principe sera illustree aux paragraphes 24.6.2 et 24.6.3. 

24.3.4 Trace des pieces 

Rappelons que les concentrations de contraintes ne dependent que de la geo- 
metrie et qu’elles sont d’autant plus intenses que les lignes du flux de force sont plus 
fortement deviees. Pour diminuer les concentrations de contraintes, il faut done 
imperativement agir au niveau du dessin des pieces et soigner chaque detail. Les regies 
a observer sont en fait tres simples. 


Adoucir les concentrations de contraintes 

Pour cela, il faut veiller a: 

• eviter les entailles vives ; 

• arrondir le fond des entailles, utiliser de grands rayons de courbure 
(fig- 24.18); 

• operer les changements de section tres progressivement (fig. 24.19). 



mauvais 



meilleur 


Fig. 24.18 Entailles vives ou arrondies. 



Fig. 24.19 Changement de section. 



Fig. 24.20 Entailles de decharge: (a) changement de section; (b) trou debouchant a la surface. 
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Une technique interessante consiste a obliger les lignes de force a contourner un 
obstacle en douceur. Pour cela, on enleve un peu de matiere de part et d’autre de 
l’entaille en creant ce qu’on appelle des entailles de decharge (fig. 24.20). Cela assou- 
plit aussi les zones voisines de l’entaille et diminue la triaxialite. 

II est tres avantageux de situer les rainures, gorges et filetages en dehors du 
champ de contrainte principal (fig. 24.21). 

La figure 24.22 montre un vilebrequin en acier moule trace correctement com- 
pare a un vilebrequin aux formes rudimentaires . 



Fig. 24.21 Situation de concentrateurs dans le champ de contrainte : (a) filetage; (b) rainure de clavette. 



Fig. 24.22 Comparaison de deux vilebrequins (selon Thum): (a) trace favorable; (b) vilebrequin rudimentaire. 


Adapter la deformation de pieces adjacentes 

L’ etude de la transmission de force entre pieces (sect. 8.6 et 8.7) demontre que la 
distribution de charge est plus reguliere si les deformations des pieces de part et 
d’autre de leur liaison sont orientees dans le meme sens. A contrario, la figure 8.55 
montre par exemple une forte pointe de la contrainte de cisaillement dans une liaison 
collee ou brasee lorsqu’une piece est sollicitee en traction et l’autre en compression. 

Un ecrou ordinaire (fig. 24.23a) est comprime tandis que la vis est tendue ; la por- 
tion de filetage situee a l’entree de la force est la plus chargee. II est inutile, dans ce 
cas, de beaucoup prolonger l’ecrou pour accroltre la resistance de l’assemblage. En 
modifiant judicieusement la forme de l’ecrou (fig. 24.23b et c), sa partie filetee vient 
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en traction comme la vis et la distribution de charge dans l’assemblage est beaucoup 
plus reguliere. 

La figure 8.58 illustre l’adaptation d’un moyeu a la torsion de l’arbre. 



Fig. 24.23 Ecrous et distribution de charge dans le filetage : (a) ecrou ordinaire comprime; (b) ecrou avec 
une gorge de decharge; (c) ecrou en traction. 


Egaliser la pression de contact 

La pression de contact entre les pieces est souvent peu uniforme et donne aussi 
lieu a des concentrations de contraintes. Quelques moyens pour egaliser la pression 
ont ete presentes au paragraphe 8.7.2. 

24.3.5 Contrainte de comparaison 
Methodologie 

Les elements de machines sollicites par des efforts exterieurs sont le siege d’un 
champ de contraintes qui se decrit en principe dans un repere orthonorme par : 

• trois contraintes normales, cr x , cr y , cr z ; 

• trois contraintes tangentielles, r xy , r yz , t zx . 

On sait qu’il est possible d’orienter le repere de facon que les contraintes tangen- 
tielles soient toutes nulles. Ces axes particuliers sont dits axes principaux : les plans 
orthogonaux correspondants sont dits plans principaux et les contraintes normales a 
ces plans, paralleles aux axes principaux sont les contraintes principals . On les desi- 
gne habituellement dans un ordre decroissant par cj] , o 7 , < 73 . 

On distingue trois etats de contrainte : 

• l’etat de contrainte uniaxial, deux contraintes principals sont nulles; 

• l’etat de contrainte biaxial ou plan, une contrainte principale est nulle ; 

• l’etat de contrainte triaxial. 

II importe de prevoir le comportement local d’un materiau dont l’etat de con- 
trainte est connu, soit par calcul, soit experimentalement. En cas de sollicitation 
uniaxiale, il suffit de situer la contrainte dans le diagramme de traction d’une eprou- 
vette du materiau considere pour savoir quel sera le comportement previsible. 
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Les choses sont plus delicates en cas de sollicitation biaxiale ou triaxiale, car le 
comportement depend du niveau des trois contraintes principales. On ne dispose 
generalement pas de resultats d’essais de laboratoire avec des etats de contrainte 
analogues; c’est pourquoi on cherche a predire le comportement effectif en se 
basant uniquement sur les resultats d’essais en traction. Voici la demarche de la 
methode. 

La theorie de la rupture suppose qu’wne rupture survient lorsque la valeur maxi- 
male d’une grandeur caracteristique de l’ etat de contrainte multiaxial est egale ou 
superieure a la valeur de cette grandeur caracteristique en etat de traction simple 
pour le me me etat limite. Cette theorie est basee sur des criteres de rupture dont la 
validite doit etre prouvee a posteriori par l’experience. L’ expression rupture prend ici 
un sens plus large que simplement «casser», elle signifie en fait la transition d’un 
comportement du materiau a un autre comportement (etat limite) . 

On exprime mathematiquement l’equivalence entre les deux etats de contrainte 
en egalant la valeur de la grandeur caracteristique GC calculee pour l’etat de con- 
trainte multiaxial a la valeur de cette grandeur caracteristique calculee en traction (ou 
compression) simple pour une contrainte cr g (fig. 24.24). Cette contrainte cr g est 
appelee contrainte de comparaison ou contrainte equivalente parce qu’elle permet en 
principe d’apprecier le comportement du materiau en la situant dans le diagramme de 
traction d’une eprouvette. 



Fig. 24.24 Organigramme de definition de la contrainte de comparaison. 


II faut toujours avoir a l’esprit que la contrainte de comparaison cr g est une con- 
trainte Active theorique qu’on ne rencontre pas dans la piece; elle sert au calcul, mais 
ne correspond pas a une realite physique. 

II existe plusieurs criteres de rupture permettant de calculer une contrainte de 
comparaison. Presentons, sans demonstration, les criteres de rupture utilises cou- 
ramment en calcul d’organes de machines. 
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Transition elastique-plastique 

Theorie de Venergie de distorsion maximale 

L’etat limite elastique est le mieux decrit par le critere du plus grand travail de 
distorsion (Von Mises-Hencky) qui admet que Vetat limite est atteint lorsque Venergie 
de distorsion du materiau est egale a Venergie de distorsion limite du materiau solli- 
cite uniaxialement. 

Si l’etat de contrainte est decrit par les contraintes normales et tangentielles, on 
calcule la contrainte de comparaison par la formule suivante: 



(24.25) 


ou, si les contraintes principales sont connues, par 


a 0 = 


1 

72 


1(^1 ~02 ) 2 + [02 - °3 f + (°3 - CT l) 2 


(24.26) 


Dans le cas d’un etat de contrainte plan, on a 


°g = \j + erf - 0i o 2 (24.27) 

L’etat limite de transition elastique-plastique est atteint lorsque cr„ = R e . Soit, 
avec la derniere formule, 

of + o\ - Oj o 2 = Rg (24.28) 

Cette equation re presente une ellipse dont le grand axe est incline a 45° 
(fig. 24.25). Dans le cas d’un materiau ductile, l’ellipse passe aussi par les points 
Oj = R e et O 2 = R ec en compression ( R cc < 0) . 

La torsion pure est representee par une droite a -45° car 09 = - 0 \ . La contrainte 
de traction limite et le cisaillement maximal valent 



Fig. 24.25 Ellipse de rupture de Fequilibre elastique selon von Mises. 
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1 

°f “ T max _ r= R e 


(24.29) 


On rencontre souvent des pieces sollicitees par une contrainte de traction cret par une 
contrainte de cisaillement r, par exemple une vis. Dans ce cas, la formule (24.25) donne : 


o g = a 2 + 3t 2 (24.30) 

Theorie du cisaillement maximal 

Tresca a formule l’hypothese selon laquelle un etat limite d’un materiau isotrope 
est atteint lorsque la plus forte contrainte de cisaillement est egale a la contrainte de 
cisaillement de ce materiau au me me etat limite en sollicitation uniaxiale. 

On sait que les contraintes de cisaillement sont donnees par les formules sui- 
vantes: 

1 , 

t 12 = —\°1 ~ ° 2 \ 

1 I 

t 23 = 2'° 2 ~ 

1 , 

t 31 = ~ \ a 3 - °l 

La contrainte de cisaillement en traction simple avec la contrainte de comparai- 
son vaut 


r = 


1 

2 


o 


g 


En vertu de l’hypothese de Tresca, la contrainte de comparaison determinante 
d’un etat de contrainte multiaxial correspond a la plus forte des trois valeurs suivantes: 


°gl = \°\ ~ °2\ 

°g2 = \ a 2 ~ a 3 

°g3 = | a 3 “ a l 


(24.31) 


La limite d’ecoulement d’un materiau ductile est atteinte si n’importe laquelle de 
ces contraintes de comparaison est egale a la limite elastique. L’etat limite complet est 
decrit par les relations 


°\ ~ °2 
°2 ~ °3 


°3 - a l = 


±R t 

± R( 

±R, 


(24.32) 
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Dans le cas d'un etat de contrainte biaxial ou plan, lorsque 03 = 0 , il reste 


o l - a 2 = ±R e 

°2 = ±^e 
°\ = ±R e 


(24.33) 


Cet etat limite est represente a la figure 24.26. L’hexagone s’inscrit dans l’ellipse 
decrivant la transition elastique-plastique par la theorie de I'energie de distorsion. Les 
formules (24.31) sont par consequent plutot pessimistes; mais on les utilise souvent a 
cause de leur simplicity. 



Fig. 24.26 Etat limite biaxial a la limite Fig. 24.27 Cercles de Mohr pour le critere du cisaillement 
d’ecoulement. maximum. 


Dans le cas particulier d’une sollicitation en traction a avec un cisaillement r, la 
figure 24.27 montre qu’on a la contrainte de comparaison 

cr g = > 2 + 4r 2 (24.34) 


Rupture statique d’un materiau ductile 

La rupture statique d’un materiau en etat de sollicitation biaxial ou triaxial est dif- 
ficile a prevoir. On admet cependant que la rupture survient lorsque la contrainte de 
comparaison atteint la resistance a la traction R m mesuree en traction simple; on 
admet en outre que la resistance en compression est la meme, soit R mc = R m . En 
acceptant la theorie du cisaillement maximum, l’etat de contrainte limite est decrit par 
les equations (24.32) et (24.33) dans lesquelles on remplace la limite elastique R e par 
la resistance a la traction R m . 

Comportement statique d’un materiau ductile 

En construction mecanique, on admet souvent que les etats limites d’un materiau 
ductile sollicite statiquement sont decrits par les theories de rupture suivantes : 

• theorie de I’energie de distorsion maximale pour la transition elasto-plastique ; 

• theorie du cisaillement maximal pour la rupture. 
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Le domaine de deformation previsible d’un material! ductile se determine en 
situant la contrainte de comparaison sur la courbe de traction experimentale de ce 
materiau. En considerant les transitions et limites caracteristiques, on a: 

• cr 0 < Rp o 2 le materiau est sollicite dans le domaine conventionnel 

d’elasticite; 

• ^p0 2 < s /? m le materiau se trouve en etat de deformation plastique; 

• cr g > R m le materiau se rompt. 

La contrainte de comparaison se calcule par les formules presentees ci-dessus 
selon le domaine de deformation du materiau. Celui-ci etant a priori inconnu, on peut 
situer un point dont les coordonnees sont les contraintes principales, en cas de sollici- 
tation biaxiale, dans le diagramme de la figure 24.28. II existe des representations ana- 
logues pour les etats triaxiaux. 



Fig. 24.28 Domaines caracteristiques et etats limites d’un materiau parfaitement ductile en etat de con- 
trainte biaxial. 


Rupture statique d’un materiau fragile 

Le critere de rupture doit rendre compte des faits suivants : 

• la relation o-e est lineaire jusqu’a la rupture, il n'y a aucune deformation 
plastique apparente (fig. 23.10a); 

• la resistance a la compression est habituellement un multiple de la resistance a 
la traction, R mc > R m ; 

• en torsion, la rupture se produit pour CTj = r tm peu inferieur a la resistance a 
la traction /? m . 

Mohr admet que la rupture de l’equilibre elastique se produit lorsque le plus 
grand cercle representant l’etat de contrainte est tangent a la courbe intrinseque du 
materiau; la contrainte intermediate ct 2 ne j° ue aucun role. Ce critere offre l’avan- 
tage d’etre applicable lorsque |/^ c | > R c et pour tous les etats limites. 

En assimilant la courbe intrinseque aux cercles de Mohr de traction et de com- 
pression et a leur tangente exterieure (fig. 24.29), l’etat limite satisfait la relation 
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°l + °3 

D D 

A mc 


= 1 


(24.35) 


Dans le cas d’une traction simple avec la contrainte de comparaison, on aurait a la 
limite de rupture : 


R,r, 


= 1 


En egalant cette expression a (24.35), on trouve la contrainte de comparaison: 

= or, + cr 3 (24.36) 

A mc 

11 faut remarquer que /? mc et <73 sont des grandeurs negatives. 

La figure 24.30 represente le polygone de rupture; dans les quadrants I et III, il 
est identique a ce que donne l’hypothese de la plus grande contrainte normale. 

En torsion, r t = CT| = - 03 . On voit que <r„ ~ <J| lorsque |/? mc | » R m . 



Fig. 24.29 Approximation de la courbe intrinseque. 


°3 



Fig. 24.30 Polygone de rupture, selon Mohr. 
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Rupture de fatigue 

Le cas de la rupture de fatigue sera traite au paragraphe 24.6.3. Disons d’emblee 
que le calcul des contraintes de comparaison y est base sur le critere de l’energie de 
distorsion maximale. 

24.4 FACTEUR DE SECURITE A LA RESISTANCE 

24.4.1 Facteur de securite structural 

Un element de machine est soumis a une charge effective Q, mais il serait 
capable d’etre encore charge jusqu’a une certaine charge limite Q \ , nl au-dela de 
laquelle il serait endommage. Cette limite est appelee capacite de charge ou charge 
ultime. Voici trois exemples: 

• une barre en traction, de section A, est chargee par une force effective F; sa 
capacite de charge a la limite elastique conventionnelle est F] j m = AF p0 2 ; 

• un roulement est charge par une force effective F; sans changer la vitesse ni les 
conditions de lubrification, il peut supporter une charge F] im au-dela de 
laquelle existe une probabilite de defaillance de 10% pour que le roulement pre- 
sente de Tecaillage avant une certaine duree d’ exploitation imposee a l’avance; 

• l’arbre de sortie d’un engrenage est charge par un couple effectif M; au-dela 
d’une certaine valeur limite Mp p m survient une rupture de dent par fatigue; 
au-dela de M H p m , les flancs des dents sont endommages par ecaillage. 

Le facteur de securite est par definition le rapport de la charge limite a la charge 
effective : 


La capacite de charge ne depend que de la geometrie et du materiau de la piece, 
tandis que la charge effective lui est imposee par les elements voisins. La charge limite 
et la charge effective sont independantes. 

Pla^ons-nous maintenant au sein d’une piece dont le materiau presente une resistance 
limite F] im . Au point le plus sollicite existe un etat de contrainte dont la contrainte de 
comparaison o„ se calcule a l’aide des formules presentees au paragraphe 24.3.5 selon le 
comportement attendu du materiau et selon la resistance limite envisagee. Le facteur de 
securite structural, appele autrefois coefficient de securite, vaut, par definition. 


Ce facteur de securite presente un caractere local, car il est defini en un point de la piece. 

24.4.2 Facteur de securite de surcharge exterieure 

Une machine est souvent destinee a exercer un effort; par exemple, une presse 
exerce une force de matrigage, un camion transporte une charge. Designons par Q u 


6lim 

Q 


(24.37) 



(24.38) 
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l’effort utile de la machine et par Q u | im l’effort qui provoque une avarie de la 
machine. Nous appelons facteur de securite de surcharge exterieure le rapport 


S s = 


Qu lim 
Qu 


(24.39) 


Sa valeur est souvent donnee dans les specifications des machines. 

Cherchons la relation entre le facteur de securite structurale et celui de surcharge. 
Supposons qu’une contrainte en un point resulte de la somme d’une contrainte constante 
fj () et d’une contrainte cr u provoquee par la charge exterieure utile de la machine : 

o = o 0 + cr u (24.40) 

En multipliant cette contrainte par le facteur de securite locale, on obtient le meme etat 
limite qu’en multipliant seulement la contrainte exterieure par le facteur de securite de 
surcharge exterieure ,S' s , soit 

+ °u ) = ctq + S s a u = /^iim 


Cette equation fournit, apres un changement d’ecriture. 


5 = S s 


^0 

a 0 + a, 


& - !) 


(24.41) 


On voit que le facteur de securite structurale est plus petit que le facteur de 
securite de surcharge exterieure lorsque la contrainte due aux charges s’ajoute a une 
contrainte constante. 

Par consequent, il est dangereux de juger la securite structurale effective a partir 
de la securite de surcharge. 

Exemples 

La securite de surcharge d’un engin de levage vaut 2,5. La charge ne provoque 
que 30% de la contrainte totale dans Pune des membrures, le reste de la contrainte pro- 
venant du poids propre. Selon (24.41), le facteur de securite structurale vaut seulement 
1,45. Cet exemple montre combien on peut se tromper sur la securite effective d’une 
piece en ne considerant que la securite de surcharge exterieure. 

Cas ty pique, quoiqu’avec un raisonnement un peu different, les cables sement 
parfois de la confusion dans les esprits. Supposons qu’on veuille charger un cable par 
une traction F. Les reglements exigeant de respecter un facteur de securite statique en 
traction S R , il faut choisir un cable dont la charge de rupture est F m = Sr F . Avec 
une section d’acier A, la contrainte de rupture du cable est F m /A, mais l’enroulement 
du cable sur une poulie ou sur un tambour de treuil provoque encore une contrainte de 
flexion Of , de sorte que la contrainte de traction effective disponible dans le brin rec- 
tiligne a la limite de rupture dans la partie flechie vaut 


°\\m 


Sr F 
A 


Of 
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Le facteur de securite de surcharge statique vaut en realite seulement 



A Of 
F 


(24.42) 


La securite vis-a-vis de la limite de fatigue est encore nettement inferieure, mais 
les cables ne se rompent heureusement jamais brutalement par fatigue, seulement brin 
apres brin. On les remplace lorsque le nombre de ruptures de brins visibles en surface 
sur une longueur d’un metre excede un certain nombre fixe dans les normes d’installa- 
tions a cables. 

24.4.3 Concept aleatoire du facteur de securite 

On a longtemps pense que le facteur de securite avait un caractere deterministe. 
On a pris conscience qiril n’en est rien et qu’il doit au contraire etre interprets dans 
une optique probabilistique ; sa valeur est en relation directe avec la probabilite de 
mine de l’organe considere. 

La valeur theorique des contraintes effectives est incertaine car: 

• les charges effectives sont relativement mal connues (sauf le poids propre), on 
rencontre souvent des surcharges imprevisibles ; 

• la geometrie reelle de la piece differe du dessin (tolerances de fabrication) ; 

• le calcul des contraintes repose sur des modeles imparfaits et des hypotheses 
simplificatrices. 

Par ailleurs, les caracteristiques de resistance /sjj m du materiau sont aussi mal 
connues: 

• les valeurs des resistances de catalogue sont entachees d’erreurs de mesure; 

• la resistance du materiau de la piece est affectee par les precedes d’elaboration 
et de fabrication, notamment par la precision des traitements thermiques ; 

• le comportement reel du materiau depend de la geometrie et des conditions de 
fonctionnement. 

Les incertitudes affectent les deux membres de la relation de securite, mais on 
les regroupe en un facteur de securite unique qui tient compte de toutes les incerti- 
tudes. Ces reflexions expliquent pourquoi certains auteurs ont voulu appeler le fac- 
teur de securite, facteur d’incertitude, ou aussi facteur d’ignorance. La grandeur 
effective et la grandeur limite ont done un caractere aleatoire. Par consequent, la 
marge de securite 

o M = R\xm - o (24.43) 

est aussi une grandeur aleatoire. 

L’ etude statistique de la sollicitation effective des pieces conduit a une repartition 
de la densite de probabilite typique selon la figure 24.31. Bien que cette courbe ne soit 
pas forcement symetrique par rapport a la valeur moyenne a, supposons que les 
ecarts maximaux a la moyenne soient A o . La distribution de la resistance du mate- 
riau est analogue, les ecarts maximaux sont A R (fig. 24.32). 
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Fig. 24.31 Distribution statistique de la sollicitation Fig. 24.32 Distribution statistique de la resistance 
effective du materiau. d’un materiau. 



Supposons pour simplifier les calculs que /? ]im et a soient des distributions de 
Gauss (fig. 24.33) caracterisees par leur valeur moyenne a , /?i im et par leur ecart 
type s a , s R . 

L’ application du calcul des probability donne: 

• la valeur moyenne de la marge de securite 

CTM = R lim - O (24.44) 

• l‘ ecart type de la marge de securite 


S M = V4 + s o (24.45) 

On voit dans la figure 24.33 que la marge de securite ffy peut avoir des valeurs 
negatives, ce qui signifie la rupture de la piece. La marge de securite peut aussi s’ecrire 
en faisant intervenir la notion d’intervalle de confiance 


M Cp 


(24.46) 
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L’ indice de fiabilite c p depend de la probability pf que a M soit negatif, p ( est la 
probability de ruine et la quantity 1 - Pf est la fiabilite. Le tableau 24.34 indique la 
relation entre ces grandeurs pour une distribution gaussienne. 


Tableau 24.34 Probability de ruine et indice de fiabilite. 


Pf 

0,5 

10 “* 

10“ 2 

10“ 3 

10 “* 

10“ 5 

10 -6 

c v 

0 

1,28 

2,33 

3,09 

3,72 

4,26 

4,75 


Introduisons (24.44) et (24.45) dans (24.46), on obtient une equation qui permet 
de calculer la valeur de c p a partir des valeurs moyennes et des ecarts types des dis- 
tributions . On trouve 


P 2 2 

\ 4 + s 5 

Le tableau 24.34 donne ensuite la probability de ruine de la piece. 
Selon la definition traditionnelle, le facteur de security vaudrait 


(24.47) 


S = Rl,m (24.48) 

o 

Mais en le calculant a partir de (24.47), on obtient une expression du facteur de 
securite necessaire pour que la probability de ruine soit inferieure a pf lorsque les 
ecarts types des distributions de aet de /? lim sont connues. Soit 


5 > 5 p 


1 + 



+ 5 


2 

a 


OU 


S > 5 p 



(24.49) 


(24.50) 


L’ application de ces formules exige de connaitre la distribution statistique de aet 
de /? lim ou leur ecart type. De grands efforts de recherche vont dans ce sens, mais ce 
n’est vraiment possible que pour des objets fabriques en grandes series. 

24.4.4 Choix du facteur de securite minimal 

Le constructeur est confronte au choix de la valeur du facteur de securite, ce qui 
est souvent pour lui l’occasion de tourments, car ce choix engage toujours sa respon- 
sabilite. 11 se trouve en principe devant le dilemme suivant: une attitude timoree 
engage a choisir un facteur eleve, mais conduit immanquablement a une construction 
lourde et couteuse ; inversement, une construction hardie presentant un petit facteur de 
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securite est dangereuse et peut etre a I'origine d’un accident. La valeur du facteur de 
securite doit done se choisir soigneusement sans tomber dans ces extremes; nous 
decrivons ci-apres les procedures les plus courantes. 

Securite et probabilite de ruine 

L’approche probabiliste du facteur de securite offre l’avantage de faire com- 
prendre qu’une construction n’est jamais absolument sure. II faut accepter comme un 
fait ineluctable que l’accroissement du facteur de securite reduit, certes, la probabilite 
de ruine, mais n’exclut jamais completement un accident. 

On peut en principe calculer le facteur de securite minimal correspondant a une 
certaine probabilite de ruine a l’aide des formules (24.49) ou (24.50). Mais il faudrait 
pour cela bien connaitre les distributions de la contrainte et de la resistance, de sorte 
que ce calcul reste delicat. 

Une autre approche, qui se base aussi sur des raisonnements probabilistiques, 
consiste a tenir compte separement de l’incertitude frappant la contrainte theorique et 
de l’incertitude concernant la resistance du materiau. On definit : 

• La contrainte de dimensionnement 


°d = Sd° 


(24.51) 


avec: 

a contrainte effective theorique 
,S d facteur de dimensionnement 

• La resistance de dimensionnement 


_ --nil. 

*Mim d „ 

*-*R 

avec: 

R lim resistance limite du materiau 
Sr facteur de resistance 

La relation de securite structural s’exprime par (fig. 24.35): 
— ^lim d 


(24.52) 


(24.53) 



Fig. 2435 Contrainte de dimensionnement et resistance de dimensionnement. 
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OU 



(24.54) 


Avec la definition du facteur de securite (24.48), on a 


5 > 5 d 5 r 


(24.55) 


Cette approche est utilisee couramment en construction metallique, car elle per- 
met de tenir compte tres simplement de facteurs de dimensionnement differences 
selon le type d’action sur la structure. 

II convient de choisir le facteur de securite d’autant plus grand que les conse- 
quences d’une rupture sont plus desastreuses. Selon leur gravite, on distingue les cas 
de rupture suivants : 

• pieces n’affectant pas l’exploitation d’une machine ; 

• pieces mettant une machine ou une installation hors service, mais ne pouvant 
entrainer aucune blessure de personne ; en cas de rupture prematuree pendant 
la periode de garantie, l’exploitant a des chances d’obtenir du constructeur un 
dedommagement devant une cour civile ; 

• pieces dont la rupture provoque un accident avec des lesions corporelles sim- 
ples ou mortelles entrainant automatiquement des poursuites penales contre 
l’exploitant ou le fabricant de la machine. 

Securite optimale 

Un facteur de securite eleve se traduit par une augmentation des dimensions, de la 
masse et du prix des pieces. Inversement, une petite valeur implique un certain risque 
de rupture et d’accident. II existe done une valeur optimale pour laquelle le cout 
d’ exploitation est minimum. 

Considerons, par exemple, l’arbre d’entree du reducteur d’un treuil pour engin de 
levage. Si pf est sa probability de rupture, on peut prevoir Npf ruptures pour N cycles 
de charge de l’arbre. Une rupture entraine les depenses suivantes: 

• C 0 cout de l’arbre et de toutes les pieces endommagees consecutivement a la 

rupture, 

• Cj frais de reparation, 

• C 2 perte d’ exploitation (manque a gagner) durant 1 ’immobilisation de 

l’engin de levage. 

Le cout d ’exploitation de l’engin pendant les N cycles consideres etant C 3 , le 
cout total des ruptures d’arbres et des frais d’ exploitation vaut 


Le cout Cq des pieces augmente un peu lorsque p( decroit, car les pieces sont 
plus grosses lorsque la probability de mine diminue. Les frais d’ exploitation C 3 
augmentent avec l/pf, car les frais financiers (interet de l’investissement et amortisse- 
ment) et les consommations d’energie et de lubrifiant augmentent avec la masse de la 
machine. C\ et C 2 sont constants. En fin de compte, le premier terme de (24.56) aug- 



(24.56) 
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mente avec p t - tandis que le second diminue. On trouve la valeur optimale ou valeur 
economique de la probabilite de mine a partir de l’equation 

dC 

0 (24.57) 

dPf 

Le minimum de cette fonction est generalement assez plat (fig. 24.36). On a done 
avantage a choisir une probabilite de mine plutot faible. On trouve ensuite 1’ indice de 
fiabilite dans le tableau 24.34 et la valeur du facteur de securite necessaire par les for- 
mules (24.49) ou (24.50). 


C 


. Pf (log) 


10 “ 


10 “ 


10 “ 


10 “ 


Pf 


Fig. 2436 Allure de la courbe du cout d’ exploitation en fonction de la probabilite de mine. 



Cette methode est seduisante, mais on devrait encore y inclure la valeur de la 
reputation du constructeur et de l’utilisateur qui pourraient eux aussi etre mines par 
des accidents trop nombreux. En outre comment faire si une avarie est susceptible 
d’entrainer des accidents de personnes? Soit on decrete que la vie humaine n’a pas de 
prix et la fonction cout n ‘ a pas de minimum, soit on introduit cyniquement dans les 
calculs la valeur d’assurance RC des personnes eventuellement lesees. Une analyse 
detaillee de cette methode figure dans [24.13], 

Facteurs de securite empiriques 

II est difficile d’evaluer le facteur de securite car il doit prendre en compte les 
imperfections de realisation des pieces, les incertitudes de calcul et la dispersion des 
valeurs caracteristiques du materiau. Pour serrer la realite de plus pres, on soumet sou- 
vent des pieces, des sous-ensembles ou des machines entieres a des essais de 
resistance faits dans les conditions d’emploi normal ou en surcharge. En conduisant un 
grand nombre d’essais jusqu’a la rupture, on trouve la valeur reelle du facteur de 
securite et sa dispersion. Cette methode est utile pour apprecier l’importance des 
imponderables, pour verifier les methodes de calcul et pour ameliorer la qualite de la 
fabrication. Elle est tres developpee dans la construction d’engins fabriques en gran- 
des series ou dangereux: vehicules routiers, chemins de fer, aerospatial, sous-marins, 
technique nucleaire. Lorsqu’on connait bien les efforts de rupture et leur dispersion, 
on peut s’approcher, en service courant, tres pres des conditions critiques. 
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Facteurs de securite usuels 

Les methodes evoquees ci-dessus exigent toutes de disposer d’un important 
materiel statistique, ce qui n’est pas a la portee de chacun. Les manuels donnent des 
valeurs de coefficients de securite en usage en construction mecanique courante. Selon 
[24.1], on choisit habituellement : 

• S = 1 ,5 a 3 vis-a-vis des ruptures de fatigue 

• S = 1 ,2 a 2 vis-a-vis de la limite elastique 

• S = 2 a 4 vis-a-vis de la rupture statique 

• S = 3 a 5 vis-a-vis du flambage ou du voilement 


Facteurs de securite reglementaires 

Pour certains types de construction, la valeur du facteur de securite, la resistance de 
calcul du materiau employe et les methodes de calcul sont fixees par des reglements ou 
par des normes. Ainsi, par exemple, l’Association suisse d’inspection technique (ASIT) 
prescrit que Penveloppe d'une chaudiere a vapeur fonctionnant a 200° C , construite en 
acier H II, doit etre calculee avec une resistance a la traction de 410 N/mm 2 , avec un 
facteur de securite de 2,7 vis-a-vis de la rupture et avec un facteur de securite de 1 ,6 vis- 
a-vis de la limite elastique de 210 N/mm 2 . La resistance admissible la plus petite pour 
le calcul de l’epaisseur de Penveloppe vaut alors (r adnl = 210/1,6 = 131 N/mm 2 . 

Ces reglements sont apprecies des constructeurs, car ils leur permettent de rejeter 
leur propre responsabilite sur les auteurs des reglements et de se mettre ainsi a l’abri 
de poursuites judiciaires pour negligence en cas d’ accident. 


24.5 PREDIMENSIONNEMENT 

24.5.1 Methodologie 
Generalites 

Le predimensionnement vise a determiner rapidement la taille d’un element ou d’un 
organe afin d’obtenir une vision globale de la machine des le debut d’un projet et d’en 
supputer le cout. Les calculs sont forcement imprecis, car il manque souvent les valeurs 
numeriques de nombreux parametres, mais ils doivent neanmoins permettre de center la 
realite d’assez pres. On neglige les effets secondaires ou on en tient compte seulement par 
des elements de correction multiplicatifs ou additifs bases sur l’experience acquise. Insis- 
tons sur la rapidite du predimensionnement, sa duree ne devrait pas exceder quelques 
pourcents de la duree totale d’une etude. Par analogie, le predimensionnement correspond 
a peu pres a l’esquisse que fait un peintre de son tableau dans le but de proportionner les 
objets qu’il veut representer sur sa toile pour exprimer son idee artistique. 

Une etude d’avant-projet se caracterise par: 

• des simplifications visant a negliger les influences secondaires et les influences 
du deuxieme ordre ; 

• une estimation de certains parametres ; 

• un large appel a l’experience acquise dans des constructions anterieures. 

L’imprecision des resultats n’est pas genante, car on est de toute fa£on souvent 
conduit a choisir la taille definitive d’un organe ou d’un element de machine sur la 
base du materiel disponible ou des dimensions imposees par les normes, par exemple 
les modules d’engrenages ou la taille de roulements. 

Presentons deux methodes de predimensionnement. 
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Methode directe 

Dans les cas simples, on peut calculer immediatement la dimension cherchee. La 
forme de la piece, les efforts qui lui sont appliques ainsi que le materiau dont elle est 
faite sont determines par une etude preliminaire. L’algorithme de la figure 24.37 mon- 
tre la demarche de calcul: 

• calculer la contrainte de comparaison avec la dimension inconnue x ; 

• determiner la resistance limite du materiau selon son comportement a la solli- 
citation consideree ; 

• choisir la valeur du facteur de securite minimal necessaire ; 

• calculer la contrainte admissible; 

• ecrire 1’ inequation de securite; 

• resoudre l’inequation de securite par rapport a la dimension x cherchee, on 
obtient x > jc min ou, selon le cas, x < x max ; 

• choisir la dimension effective selon des considerations constructives, d'usi- 
nage et/ou selon le materiel disponible; le cas echeant, si la dimension est 
inacceptable, modifier la geometrie et/ou choisir un autre materiau pour que la 
dimension convienne (iteration). 



Fig. 24.37 Algorithme de dimensionnement direct. 
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Exemple numerique 

Calculer le diametre de l’axe de la charniere d’une porte de visite dont la masse 
est 60 kg (fig. 24.38). 

L’axe est sollicite statiquement en flexion et cisaillement. On utilise une goupille 
ajustee qu’on ne calcule qu’en flexion. La porte repose sur la charniere inferieure. 



Fig. 24.38 Charniere d’une porte. 


• Force appliquee a la goupille : 

370 

F = 60 x 9,81 = 389 N 

560 

• Contrainte de flexion : 

32 55470 0 

Of = 389 x 14 = 3 — N/mm 2 d [mm] 

k d 5 d i 

• Contrainte de flexion admissible pour les goupilles normalisees, selon une tabelle : 
Of adm = 200 . . . 240 N/mm 2 

• Inequation de securite 


55470 

d 3 


< 200 ... 240 


• Diametre de la goupille: d > 6,1 ... 6,5 mm 

• Diametre de la goupille normalisee choisie : d = 8 mm 

II y aurait lieu de verifier encore la resistance de la goupille a la pression laterale. 


Methode indirecte 

Le dimensionnement par la methode directe est souvent impraticable parce que : 

• le calcul de la contrainte de comparaison depend d’une ou de plusieurs dimen- 
sions qui sont conditionnees par des considerations constmctives; 
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• les charges appliquees a la piece dependent de ses propres dimensions ; 

• les facteurs de concentration de contraintes et d’entailles dependent de la geo- 
metrie, laquelle depend a son tour des dimensions cherchees. 



Fig. 24.39 Cercle vicieux de dimensionnement. 

Le calcul est enferme dans un cercle vicieux contenant aussi le dessin d‘ etude 

24.39). La methode indirecte permet d'en sortir par l’une ou l’autre procedure suivante: 

• Choisir provisoirement arbitrairement la dimension cherchee sur la base de 
l’experience acquise dans des constructions similaires ; puis dessiner et faire un 
calcul de verification simple, eventuellement iterer selon la figure 24.40. 

• Faire un calcul direct simplifie en negligeant certains effets, mais en les antici- 
pant en choisissant d’abord des valeurs de resistance du materiau tres basses. 



Fig. 24.40 Algorithme de calcul avec choix initial d’une dimension. 
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Exemple 


Un arbre de reducteur (fig. 24.41) porte un pignon et une roue dentee a dentures 
droites, il transmet le couple M t . L’ arbre est sollicite en torsion et en flexion. Le 
moment de flexion depend principalement de la force normale F nl sur la denture du 
pignon (done de c/j ) et des distances () , ( 2 > ^3 ■ Mais ces grandeurs dependent a 
leur tour du diametre de 1’ arbre, lequel est lui-meme fonction du moment de flexion. 
La force sur la denture de la roue (non representee) est plus petite que F nl , son orien- 
tation depend de la disposition du reducteur. L’ analyse de constructions existantes 
revele qu’il existe des proportions relativement constantes entre les dimensions 
(sect. 24.7), de sorte que le moment de flexion ne depend finalement approximative- 
ment que du diametre de l’arbre et de F nl . Cette force est proportionnelle au couple 
transmis et inversement proportionnelle au diametre d l du pignon, lequel est souvent 
conditionne par le diametre de 1’ arbre. On peut finalement ecrire que le moment de 
flexion est proportionnel au couple transmis par l’arbre, 

M = £M t 

ou le facteur £ varie relativement peu d’une construction a l’autre. 


Calculons la contrainte de comparaison par (24.30) (hypothese de Von Mises): 



Fig. 24.41 Disposition de principes d’un arbre de reducteur. 



2 


ou la contrainte de torsion vaut 


t, 


M t d 


En remarquant que, pour une section circulaire, / p = 2 / , on trouve 
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L’arbre est sollicite en flexion alternee et on suppose que la torsion est aussi alter- 
nee par une inversion periodique du couple. Faisons intervenir un facteur d’entaille en 
flexion et un autre en torsion K fl en supposant K t j ~ 1,22 K tl . L’inegalite de 
securite s’ecrit alors: 


Kuh 71- 2 + 3 s f '" DI 

ou c est le facteur de correction de la resistance discute au paragraphe 23 .5 .4 et S est le 
facteur de securite. Ecrivons l’inegalite sous la forme 


T t 


a Df 
n S 


avec 


n 


= K ft j6f + 3 

c 


(24.58) 


(24.59) 


que nous appelons facteur d’ anticipation de contrainte de comparaison. Une evalua- 
tion numerique donne : 

• arbre avec flexion n = 8 a 1 1 ,3 

• arbre en torsion pure n = 4 a 5,5 

Appelons encore resistance de predimensionnement a la torsion la valeur 


_ a Df 
Upd - — 
nS 

Alors 

T t - T tpd 

Cette inegalite fournit le diametre provisoire de F arbre: 

3j 16 M t 
d a — 

']j tt T t 


(24.60) 


(24.61) 


(24.62) 


La valeur du facteur de securite effectif ressortira du calcul de verification ulterieur. 


Mise en garde 

Nous denon 5 ons severement la pratique des ouvrages de calcul d'organes de 
machines qui appellent contrainte de torsion admissible T t adm le second membre de 
(24.61). Us donnent des valeurs pour divers materiaux valables seulement pour le cal- 
cul des arbres. Cette presentation est fausse et dangereuse, car elle laisse dans l’ombre 
tout ce qui se cache derriere ces chiffres. Elle laisse planer une ambiguite avec la veri- 
table signification de la contrainte admissible (§ 24.2.2) et porte a croire que la secu- 
rite est tres grande. 11 faut abandonner cette mauvaise pratique. 
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24.5.2 Pratique du predimensionnement 
Generalites 

Le predimensionnement des organes de machine doit necessairement etre rapide. 
C’est pourquoi il existe des formules, adaptees a chaque element de machine, qui repo- 
sent sur des hypotheses simplificatrices. Elies ne prennent generalement en compte que 
les sollicitations principales et contiennent des facteurs de correction empiriques qui 
expriment la difference entre le comportement reel des pieces et le modele theorique 
simplifie. Dans d’autres cas, le dimensionnement se base uniquement sur des valeurs 
empiriques. L’incoherence apparente des valeurs numeriques de resistance, des metho- 
des de calcul et des simplifications, complique la tache du constructeur et accredite 
l’idee que le calcul des organes de machine s’apparente aux recettes de cuisine. Rien 
n’est plus faux, il s’agit au contraire de methodes adaptees a la complexity des pieces et 
des phenomenes permettant des calculs simples et rapides. On observe d’ailleurs une 
evolution vers une elevation du niveau scientifique du calcul . 

Voici les procedures pratiques usuelles. 

Methode semi-empirique 

Le calcul detaille des contraintes dans un organe de machine est souvent tres 
complique si on veut tenir compte de tous les phenomenes qui entrent en jeu. Consi- 
derons, par exemple, la simple liaison d’un arbre et d’un moyeu par une clavette 
(fig. 24.42). Les deformations en torsion de L arbre et du moyeu ont pour effet que la 
distribution axiale de la pression sur les flancs de la clavette presente Failure visible a 
la figure 24.43. La pression est la plus forte du cote de Fentree du couple par l’arbre, 
elle presente encore une pointe sur le diametre de F arbre parce que les poussees late- 
rals /-’ u | et F u 2 ne sont pas alignees et tendent a basculer la clavette dans son loge- 
ment. Militzer [24.14] a etudie cette distribution de pression, il propose de dimension- 
ner Fassemblage de fa^on que la pression maximale n’excede pas 90% de la limite 
elastique ou de la limite de fatigue de la clavette selon la dynamique du couple trans- 
mis. Par ailleurs, F arbre et le moyeu doivent aussi resister a cette pression laterale 
ainsi qu’aux contraintes qui en resultent. On entrevoit la complication du probleme. 
Cette etude depasse les besoins du praticien qui cherche rapidement la longueur 
necessaire d’une clavette normalisee pour transmettre le couple. 



Fig. 24.42 Clavette plate fixe. 


DIMENSIONNEMENT ET SECURITE STRUCTURALE 


309 



Fig. 24.43 Distribution des pressions sur une clavette. 


Le calcul s’effectue en pratique avec une theorie tres simplifiee qui suppose que 
la pression est uniforme sur les flancs de la clavette et que la force de contact est egale 
a la force peripherique sur le diametre de l’arbre. Avec les parametres visibles dans la 
figure 24.42, la pression moyenne au moyeu vaut 


2 M 

d t^h - fj) 


(24.63) 


La pression sur l’arbre est plus petite que sur le moyeu parce que t j > h/2 pour 
les clavettes normalisees. La pression moyenne ne doit pas depasser une certaine pres- 
sion admissible /? a( j m ; cette condition permet de trouver la longueur utile de la cla- 
vette necessaire : 


2 M 


d[jl t\ ) Padm 


(24.64) 


La pression admissible est en relation avec la resistance limite du moyeu: 


f’adm 


n 


(24.65) 


R l j m = R m pour un materiau fragile 

/?li m = R e pour un materiau ductile et un couple constant 

/?l im = a D ou a D0 selon que le couple est alterne ou repete 


Le facteur de reduction n contient le facteur de securite et le rapport p max /p , on 
lui donne la valeur 1,3 a 2. En l’absence d’analyse theorique precise, on a determine 
Padm a la fin du XIX s siecle deja par des essais de laboratoire. 

Cette methode se base sur des hypotheses simplificatrices et sur des valeurs de 
resistance admissibles determinees empiriquement. Elle n’est applicable que si les 
essais sont effectues dans des conditions en tout point identiques au service reel de 
l’organe considere et si les valeurs admissibles sont calculees avec les memes for- 
mules que pour le dimensionnement. Mais ces resultats numeriques ne sont pas appli- 
cables ailleurs; par exemple, la pression admissible sous la tete d’une vis n’a rien a 
voir avec celle d’une clavette. 
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Nous appelons cette demarche semi-empirique, parce qu'elle est basee a la fois 
sur une theorie (meme simple) et sur des essais specifiques dont les resultats sont uti- 
lises ensuite pour dimensionner les pieces. 

Voici quelques exemples d’elements de machines dimensionnes par la methode 
semi-empirique : 

• assemblages rives, soudes, brases, colies ; 

• goupilles; 

• assemblages arbre-moyeux a clavettes, cannelures, polygonaux; 

• paliers en etat de frottement mixte ou sec ; 

• roulements . 

Catalogues 

On trouve de tres nombreux elements et organes de machines dans le com- 
merce: elements d’assemblage, courroies, chaines, engrenages, roulements, em- 
brayages, freins, joints, reducteurs, variateurs. Cette tendance va s’accentuant pour 
des raisons de rationalisation et de competitivite. Les catalogues, generalement bien 
faits, contiennent toutes les formules et indications necessaires au choix des ele- 
ments. 


Effort admissible 

Les elements de machines du commerce sont tres souvent caracterises par la 
charge maximale qu’ils sont en mesure de supporter. Cette charge est, au sens de la 
theorie, une charge admissible. La condition d’aptitude au service s’ecrit: 

Q £ Gmax = Gad m (24.66) 

On donne, par exemple, la force axiale transmissible par un circlips ou le couple 
transmissible par un accouplement, mais sans qu’on sache quelle est la securite effec- 
tive. Dans les cas critiques, il convient de toujours faire des essais ou d’interroger le 
fabricant. 


Vitesse admissible 

Les catalogues contiennent aussi, s’il y a lieu, la vitesse maximale admissible des 
organes tournants. Par exemple, la vitesse peripherique d’une poulie en fonte grise ne 
doit pas depasser 35 m/s. 


Indices caracteristiques 

La valeur admissible des indices caracteristiques figurent dans les catalogues. Par 
exemple : 

• le produit pv pour les couples cinematiques glissants (glissieres , paliers lisses) ; 

• le produit nd des roulements . 

Normes 

Les normes ISO, DIN et autres, contiennent de precieuses procedures de calcul et 
les valeurs numeriques necessaires. 
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Normes industrielles 

Les industriels elaborent souvent des recommandations a l‘ usage interne de leur 
bureau d’etude. Elies reposent sur l’experience pratique acquise dans la construction 
et 1’ exploitation de leur machine. Elies tiennent compte d’une rationalisation de la 
fabrication. 

Manuels 

II existe de nombreux manuels qui donnent des procedures de calcul et les valeurs 
numeriques necessaires. 

Contraintes fonctionnelles multiples 

Certains organes doivent satisfaire simultanement plusieurs exigences. II con- 
vient de dimensionner l’organe pour chacune d’entre elles, puis de retenir la dimen- 
sion qui les satisfait toutes. 


24.6 VERIFICATION 

24.6.1 Generalites 
Demarche 

Le calcul de verification de la securite structurale d’une piece implique que son 
dessin et son materiau soient connus. II se deroule comme suit (fig. 24.44): 

• determiner la nature, l'intensite et la dynamique des charges appliquees a la 
piece; 

• etudier le comportement du materiau ; 

• analyser l’etat de contrainte ; 

• estimer la valeur des facteurs de concentration de contraintes theoriques et des 
facteurs de reduction de resistance a la fatigue ; 

• calculer la contrainte de comparaison a l’aide de la theorie de la rupture valable 
pour le comportement presume du materiau ; 

• definir l’etat limite determinant du materiau; 

• calculer le facteur de securite ; 

• apprecier le facteur de securite ; le cas echeant, corriger la piece ou modifier le 
materiau. 

Choix de la theorie de la rupture 

Le choix de la theorie convenant a chaque cas est crucial. On opere ce choix sur la 
base des elements suivants: 

• la nature et la nuance du materiau; 

• la dynamique des contraintes (§ 24.3.2); 

• l’epaisseur des pieces; 

• la temperature de service. 

Contraintes statiques 

Le dimensionnement est base sur la resistance statique des materiaux (sect. 23.3). 
II sera resume au paragraphe 24.6.2. 
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Sollicitation effective 
Donnees : 

- geometrie de la piece 

- efforts appliques 

- dynamique des efforts: 
statique, dynamique 


1 

I analyse des contraintes 

I 1 f 

| contrainte de comparaison 
I 


Proprietes du materiau 
Donnees : 

materiau et ses caracteristiques me- 
caniques 


comportement du materiau : 
ductile, fragile, fatigue 


etat limite 

resistance du materiau 


J 


L 


i i 

facteur de securite S 
de la section dangereuse 
(suite a la figure 24.52) 


Fig. 24.44 Algorithme simplifie de verification a la resistance. 


Contraintes dynamiques 

II convient de calculer avec la theorie de la fatigue oligocyclique si les contraintes 
approchent la limite elastique et varient seulement moins de 10 3 a 10 4 fois.Lorsque 
les contraintes varient plus souvent, on calculera avec la resistance a la fatigue des 
materiaux (sect. 23.5) en tenant compte des effets d’entailles (§ 24.3.3); le paragraphe 
24.6.3 presente la methode de verification. Le cas des chocs est evoque au paragraphe 
24.6.4. 

Epaisseur des pieces 

L’epaisseur des pieces influence la resistance et le comportement des materiaux; 
voir les paragraphes 23.3.3, 23.4.2 et 23.5.2. 

Temperature de service 

La temperature d’un materiau influence fortement son comportement: il se fra- 
gilise au froid ou flue a haute temperature et la duree d’exposition aux temperatures 
elevees est essentielle. 

Diagramme de comportement 

Le diagramme 24.45 represente la resistance a la traction selon la temperature 
d’utilisation d’un materiau. II est decoupe en domaines de comportement. 

La contrainte de service est limitee par la courbe de resistance a la rupture ; au- 
dessus de cette courbe, le materiau se rompt toujours. C’est la resistance a la aipture 
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ultime R r qui intervient, mais on se contente en pratique de calculer avec la resistance 
a la traction R m . 

La courbe de limite elastique R e correspond a la transition entre le domaine de 
deformation globalement elastique et le domaine de deformation plastique (§ 23.3.1). 
Dans le cas d’un materiau fragile, les courbes R r et R e sont confondues. Precisons 
les domaines caracteristiques du diagramme 24.45: 

Domaine 1 La resistance du materiau a la propagation d’une fissure depend 
principalement de la taille des defauts. Appliquer la mecanique 
lineaire elastique de la rupture (sect. 23.4). 

Domaine 2 Comme dans le domaine 1 , la propagation d’une fissure depend de la 
taille des defauts, mais on applique la mecanique elasto-plastique de 
la rupture . 

Domaine 3 Limitation de la resistance par les phenomenes de fatigue (sect. 
23.5). 

Domaine 4 Le materiau se trouve en etat de deformation plastique, resistance a 
la fatigue oligocyclique. 

Domaine 5 Fluage a temperature elevee. 

Domaine 6 Domaine des basses contraintes, aucune rupture ne se produit, quels 
que soient le nombre de cycles de sollicitation ou la taille des 
defauts. Les grosses machines d’ autrefois etaient habituellement 
sollicitees dans ce domaine. Seule l’usure en limitait la longevite. 


Section dangereuse 

La section dangereuse d’une piece est la section oil le facte ur de securite local 
vis-a-vis d’un etat limite defini est le plus petit. 

II faut en principe calculer le facteur de securite en tout point d’une piece, mais 
on evite ce travail fastidieux en supputant les endroits dangereux. L’ experience et le 
bon sens sont tres utiles pour cela. 

Examinons le cas de la resistance statique d’une piece. D’une maniere generate, 
on peut dire que la contrainte de comparaison en un point peut s’ecrire sous la forme 
du rapport d’une fonction Q des efforts interieurs locaux (force de traction-compres- 
sion, effort tranchant, moment de flexion et de torsion) a une fonction G de la geome- 
trie de la section consideree 
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o„ 


Q( efforts int rieurs) 


G (g om trie de la section) 


(24.67) 


En tenant compte d’un facteur de concentration de contraintes K t valable pour le 
genre de solicitation dominant de la piece ainsi que de la resistance R \ , nl du materiau 
pour l’etat limite considere, le facteur de securite vaut 


5 = 


R lim ^lim G (g om trie de la section) 

K t o a K t Q (efforts int rieurs) 


(24.68) 


Cette forme generate de I'expression du facteur de securite permet de tirer les 
conclusions importantes suivantes: 

• on ne peut pas dire a priori ou se trouve la section dangereuse sans examiner la 
distribution des efforts interieurs et la geometrie de la piece ; 

• la section dangereuse se situe souvent a l’endroit d’un concentrateur de 
contrainte ; 

• lorsqu’une piece de section constante est soumise a une solicitation uniforme, 
la section dangereuse est celle dont le concentrateur de contraintes est le plus 
intense. 



Fig. 24.46 Sections dangereuses selon la dynamique de Teffort. 


La section dangereuse lors d’une solicitation de fatigue n’est pas toujours la 
meme que dans le cas dime charge statique. La figure 24.46 represente, par exemple, 
un arbre fabrique en un acier ductile solbcite en torsion. La section A est dangereuse 
en charge alternee a cause du grand effet d’entaille de l’epaulement. En revanche, les 
sections de la zone B sont dangereuses en cas de surcharge statique parce que leur 
moment de resistance est le plus petit. Si le materiau etait fragile, la section A serait 
aussi dangereuse lors d’une charge statique a cause de la tres forte concentration de 
contrainte a la discontinuite du diametre et en cas de choc. 

Des logiciels de calcul par elements finis, precieux pour verifier des pieces de 
forme compliquee, indiquent la distribution des contraintes par des couleurs qui font 
immediatement ressortir les zones dangereuses. 

Charges exceptionnelles 

En dehors de son fonctionnement normal, il arrive qu’un organe de machine soit 
sollicite par une charge exceptionnelle, par exemple, le freinage d’urgence d'un vehi- 
cule ou un choc accidentel. II convient de verifier qu’il supporte, sans dommage, aussi 
la charge exceptionnelle; mais comme il s’agit de cas rares, la verification se base sur 
les caracteristiques de resistance statiques des materiaux. 
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24.6.2 Resistance statique 

On a vu que la resistance statique du materiau depend de la dimension transver- 
sale des pieces, du traitement subi par le materiau et de la temperature de service 
(§ 23.3.3). Les caracteristiques de resistance statique corrigee du materiau sont: 

• Rp o 2 la limite elastique a 0,2% de deformation residuelle ; 

• /?£ la limite conventionnelle d’elasticite; 

• la resistance a la traction ; 

• R^ c la resistance a la compression (materiau fragile). 

Les contraintes effectives se calculent en tenant compte des facteurs de concen- 
tration de contraintes theoriques (24.17). Ces derniers sont valables seulement dans le 
domaine elastique pour les materiaux ductiles, mais jusqu’a la rupture pour les mate- 
riaux fragiles. 

Materiaux ductiles 

Sauf quelques cas particuliers, les pieces de machines travaillent dans le domaine 
elastique. La contrainte de comparaison se determine alors a Laide de la theorie de 
Von Mises-Hencky par les formules (24.25) a (24.27) en faisant intervenir les facteurs 
de concentration de contraintes. Par exemple, dans le cas d’un arbre soumis a une con- 
trainte de flexion et a une contrainte de torsion, on a, sur la base de (24.30), 


<r g = y/(*tf°r) 2 + 3 (^ttT t ) 2 
avec: 

o contrainte nominale de flexion 

r t contrainte nominale de torsion 

K l( facteur de concentration de contraintes en flexion 

fif tt facteur de concentration de contraintes en torsion 


(24.69) 


Le facteur de securite vis-a-vis de la transition elasto-plastique conventionnelle vaut 


S = 


Rp 0,2 


O 


g 


La securite vis-a-vis de la rupture ductile 


(24.70) 


S = — (24.71) 

a g 

se calcule avec la contrainte de comparaison selon (24.31) ou (24.34) sans faire 
intervenir les concentrations de contraintes a cause de la plastification du materiau. 


Rupture fragile 

La figure 24.30 represente le polygone de rupture d’un etat de contrainte plan. Dans 
le premier quadrant, le facteur de securite est egal a la plus petite des deux valeurs : 
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S = 


R m 


S = 


R' 


°3 


(24.72) 


Dans le quatrieme quadrant, a | > 0 et <73 < 0 ; avec (24.36) on a 


S = 


R m 


+ 


R' 


R mc 


°3 


On raisonne de maniere analogue dans les autres quadrants . 


(24.73) 


24.6.3 Resistance a la fatigue 
Resistance limite 

Sollicitation alternee 

La resistance limite a des contraintes alternees se determine a partir d’un dia- 
gramme de Wohler en fonction de la longevity voulue (fig. 24.47). Le diagramme se 
construit avec les elements suivants : 

• la limite elastique R^ et la resistance a la traction Rj n corrigees du materiau 
des pieces, non pas celles d’eprouvettes (§ 23.3.3); 

• la limite de fatigue corrigee erf) (23.26) valable pour la sollicitation domi- 
nante, en traction ou en flexion. 



La longevite de fatigue conventionnelle est habituellement A'd = 2 x 10 6 ; 
Ni = 10 3 10 4 selon le materiau. A Line longevite souhaitee A' correspond la limite 

d’endurance afj . 
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Sollicitation ondulee 

La resistance du materiau d'une piece a une sollicitation ondulee quelconque est 
representee commodement par un polygone dans le diagramme de Haigh represente a 
la figure 23.44. 

Contraintes de comparaison 

La rupture de fatigue depend de la contrainte moyenne et de la composante 
alternee. La premiere se traite comme une contrainte statique, la seconde s’analyse 
avec les lois de comportement en fatigue. Dans un concentrateur de contraintes, les 
contraintes moyennes sont affectees par le facteur de concentration de contraintes sta- 
tique, tandis que les amplitudes des contraintes sont a multiplier par le facteur 
d’entaille correspondant pour tenir compte de l’effet dynamique du concentrateur de 
contraintes. Les contraintes de comparaison se calculent sur la base de 1 'hypothese de 
Venergie de distorsion maximale a l’aide des formules (24.25) ou (24.26). 

Securite structurale 

Supposons que la contrainte de comparaison se compose de deux parties : 

• une contrainte statique constante o „ 0 ; 

• une contrainte dynamique susceptible de surcharge avec sa contrainte moyenne 
ctg m et l’amplitude de contrainte cr ga . 

En utilisant le diagramme de Haigh, le point figuratif E des contraintes effectives 
doit se trouver a l'interieur du polygone limite defini au paragraphe 23.5.4 (fig. 24.48). 
La resistance effective erf) se determine a partir de la resistance a la fatigue en flexion 
alternee cr D f, lorsque la composante alternee de la sollicitation en flexion ou en tor- 
sion domine. Si la traction variable domine, on se base sur la resistance a la fatigue en 
traction alternee. De plus, selon le nombre de sollicitations, ce seront soit des limites 
de fatigue soit des limites d’endurance limitee. 



Fig. 24.48 Point figuratif de la contrainte de comparaison effective dans le polygone limite reel. 


Certains auteurs incluent le facteur d’entaille directement dans le facteur de cor- 
rection c du materiau. Nous preferons l’introduire dans le calcul de la contrainte alter- 
nee de comparaison afin de pouvoir tenir compte separement des valeurs valables pour 
chaque mode de sollicitation. 
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Fig. 24.49 Calcul du facteur de securite structural. 

Le facteur de securite structural vaut par definition (fig. 24.49): 

S - = (24.74) 

OE 


Selon la position de l’intersection L de la droite O-E avec le polygone limite, on dis- 
tingue deux cas : 

• L se trouve sur la droite de fatigue (1) : 


S = 


0 , 


go 


+ cr 


gm 


kR' 


g ga 

°b 


• L se trouve sur la droite de limite elastique (2) : 


(24.75) 


S = 


K 

°g0 + °gm + °ga 


Re 

°g max 


(24.76) 


On peut se dispenser de chercher graphiquement ou se trouve le point limite L. 11 
suffit de calculer les deux valeurs du facteur de securite et de ne prendre en consi- 
deration que la plus petite. 

Les formules contiennent implicitement le facteur de securite statique corres- 
pondant au cas particulier ou la composante alternee est nulle. En effet, on obtient le 
facteur de securite vis-a-vis de la rupture statique (k = 1) en faisant a ga = 0 et k = 1 
dans la formule (24.75). Alors : 


Rk 


o , 


go 


+ 0 , 


gm 


Rk 


0 „ 


(24.77) 


Le facteur de securite vis-a-vis de la limite elastique se trouve par (24.76): 


Rk 


Re 


0 , 


go 


+ 0 , 


gm 


0 O 


(24.78) 


On retrouve les formules (24.71) et (24.70). 
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Calcul avec le facteur d 'application 

On rencontre souvent dans la litterature des formules de dimensionnement, 
notamment pour des organes de transmission, basees sur le calcul du facteur de secu- 
rite par la formule : 


rr Ijfj limite de fatigue corrigee en sollicitation repetee, en flexion pour des 
arbres 

K a facteur d' application 

ct„N contrainte de comparaison calculee pour l’effort nominal (puissance 
nominale a la vitesse nominale) 

Selon la definition (17.21 1) du facteur d’ application, le denominateur represente la 
contrainte maximale appliquee. En outre, la limite de fatigue en contrainte repetee est 
voisine de la limite elastique. La formule (24.79) est done pratiquement identique a la 
formule plus rigoureuse (24.76), mais elle ne donne une estimation correcte du facteur 
de securite que lorsque K a < 2 . En revanche, lorsque K a > 2 , e’est-a-dire lorsque 
la contrainte minimale est negative, la formule (24.79) donne un resultat optimiste. Par 
exemple, avec K a = 3,5 et un acier Ac 70, la securite est surestimee de 35% en trac- 
tion et de 23% en flexion ou en torsion. En conclusion, nous recommandons de ne 
jamais utiliser la formule (24.79) lorsque le facteur d’ application est superieur a deux. 

Securite de surcharge exterieure 

La contrainte statique est constante tandis que la contrainte dynamique est sus- 
ceptible de surcharge (§ 24.4.2). Sur la base de la figure 24.50, on a le facteur de secu- 
rite de surcharge 


°D0 


(24.79) 



avec: 


5 , 


O' L 


(24.80) 


S 


O'E 


Selon la position du point L, on envisage deux cas: 
• L se trouve sur la droite de fatigue (1) : 



(24.81) 


• L se trouve sur la droite de limite elastique (2) : 



(24.82) 
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Fig. 24.50 Securite de surcharge exterieure. 


Le facteur de securite effectif est la plus petite des deux valeurs, cette constata- 
tion dispense de tracer le diagramme. 

Exemple : verification des arbres 

Dans le cas general, un arbre est sollicite par des contraintes ondulees dont les 
composantes moyennes et alternees sont : 

• traction: cr m , cr a 

• flexion: CTf m , a (a 

• torsion: r tm , T ta 

La contrainte de comparaison moyenne se calcule par la formule 24.30. En 
remarquant que les contraintes de traction et de flexion sont paralleles, avec les fac- 
teurs de concentration de contrainte correspondant, il vient la contrainte de compa- 
raison moyenne : 



+ 3(tf tt T tm )- 


(24.83) 


avec les facteurs de concentration de contraintes theorique suivants : 


K t 

en traction ; 

Ktf 

en flexion ; 

K tt 

en torsion. 



Fig. 24.51 Ellipse limite d’une piece sollicitee simultanement en flexion alternee et en torsion alternee. 
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Des travaux experimentaux revelent que l’etat limite en fatigue d’eprouvettes 
soumises simultanement a de la flexion alternee et a de la torsion alternee est repre- 
sente par un quart d’ellipse (fig. 24.51). C’est encore vrai lorsque les variations de cha- 
que type de contrainte ne sont pas en phase. On demon tre que la contrainte de compa- 
raison alternee est donnee par la formule suivante : 


<V = J ( K f + %^fa) 2 + (^ft T ta) 2 

avec: 

Kf facteur d’entaille en traction 

Kff facteur d’entaille en flexion 

Kf { facteur d’entaille en torsion 

af)! limite de fatigue corrigee en flexion 

r Dt limite de fatigue corrigee en torsion 


(24.84) 


Les valeurs de cr gm et de cr ga permettent maintenant de calculer le facteur de 
securite structurale comme on l’a montre plus haut. 


Calcul usuel des arbres 

Les ouvrages de dimensionnement d’organes de machines preconisent fre- 
quemment le calcul de la contrainte de comparaison dans un arbre par la formule 
suivante : 



(24.85) 


Of et T t sont respectivement la contrainte de flexion et la contrainte de torsion cal- 
culees en tenant compte des concentrateurs de contraintes. La contrainte de flexion est 
habituellement alternee tandis que la contrainte de torsion est soit constante, soit repe- 
tee. 

Le facteur tient compte du fait que la resistance du materiau depend de la 
dynamique des sollicitations ; on admet: 

• a 0 = 0,7 lorsque la flexion est alternee et la torsion est constante ou repetee ; 

• a 0 = 1 lorsque la flexion et la torsion ont la meme dynamique ; par exem- 

ple alterne-alterne ou repete-repete. 

La formule (24.85) ne separe pas l’effet des contraintes moyennes constantes et 
des contraintes alternees. On calcule le facteur de securite par comparaison avec la 
limite de fatigue corrigee en flexion af)f . 

24.6.4 Resistance au choc 
Pieces homogenes 

Les chocs sollicitent les materiaux par des contraintes qui varient tres rapide- 
ment. Les materiaux reagissent par un accroissement instantane de leur limite elas- 
tique et de leur resistance a la traction; en revanche, l’allongement a la rupture 
diminue; ils se fragilisent (§23.3.3). La contrainte effective devrait se calculer en 
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tenant compte des phenomenes de propagation d’ondes (sect. 17.8). Moyennant cer- 
taines restrictions, notamment lorsque la masse provoquant le choc est tres grande par 
rapport a celle qui le subit, on peut se contenter de comparer l’energie cinetique de 
choc a l’energie potentielle de rupture de la piece. Cette derniere s’evalue en tenant 
compte de la fragilisation du materiau. 

L’ incertitude de ces calculs est grande; par ailleurs les ruptures fragiles sont bru- 
tales et souvent dangereuses. C’est pourquoi on admet dans ces cas des facteurs de 
securite eleves, de l’ordre de 2 a 4. 

Pieces non homogenes 

La resistance des pieces contenant des defauts (fissures, soufflures) s’apprecie sur 
la base du facteur critique d’intensite des contraintes dynamiques au choc en mode I, 

(§ 23.4.1). Le facteur d’intensite des contraintes effectives K\ se calcule avec la 
contrainte dynamique de choc. Le facteur de securite vaut 

S = Id (24.86) 

K \ 


24.6.5 Appreciation du facteur de securite 

Une piece est jugee apte au service lorsque 

S a s min 


(24.87) 


ou S est le facteur de securite theorique et .S min le facteur de securite minimal voulu 
selon le paragraphe 24.4.4. 

Si l’inegalite n’est pas satisfaite, on accroit le facteur de securite par l’un ou/et 
l’autre des moyens suivants: 

• augmenter les sections et les moments de resistance de la piece ; 

• diminuer les efforts appliques; 

• diminuer les efforts interieurs en modifiant le trace de la piece ; 

• utiliser un materiau plus resistant, mais en n’oubliant pas que la ductilite d’un 
acier au carbone diminue lorsque sa resistance a la traction augmente. 

II arrive que le facteur de securite theorique soit beaucoup plus grand que la 
valeur minimale necessaire. Dans ce cas, la piece est nettement surdimensionnee et on 
a un interet economique a reduire le facteur de securite. On diminue les sections de la 
piece ou/et on choisit un materiau un peu moins resistant et du meme coup souvent 
meilleur marche. La figure 24.52 montre le principe de la demarche. 

On passe a l’execution lorsque les calculs indiquent une securite structurale con- 
venable (toutes autres conditions aussi satisfaites). Mais on aura toujours a l’esprit 
que les calculs de verification sont theoriques, seule Lutilisation pratique sanc- 
tionnera leur justesse. C’est pourquoi on soumet souvent des pieces, des sous- 
ensembles ou des machines entieres a des essais de fonctionnement et de surcharge 
de longue duree . 
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iteration 



Fig. 24.52 Algorithme d’ appreciation de la securite. 


24.6.6 Longevite en fatigue 

La longevite de pieces sollicitees en fatigue est limitee par la duree d ’initiation et 
de propagation des fissures. On utilise des methodes de calcul differentes selon qu’une 
piece est neuve ou deja fissuree. 

Pieces neuves sans defaut 

Regime de contraintes constant 

La longevite d’une piece neuve s’evalue sur la base du diagramme de Wohler. 
Admettons tout d’abord qu’elle soit soumise a un regime de contrainte ondulee. Dans 
un diagramme de Haigh (fig. 24.53), tragons la droite passant par le point representatif 
E des sollicitations effectives et le point A d’abscisse kR ^ . Le point B donne la 
valeur de la limite d’endurance. On trouve I ’endurance A'en reportant cette valeur 
dans un diagramme de Wohler corrige (fig. 24.54). Les diagrammes donnent habituel- 
lement l’endurance a 50% de survie; l’endurance pour une probabilite de survie supe- 
rieure s’obtient a l’aide de la droite construite a partir de la limite de fatigue a p% de 
survie : 


a bp = c a cr b 


(24.88) 
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Fig. 24.53 Contrainte d’endurance limitee. 


o'a (log) 



Le facteur de confiance statistique c a est en relation avec l’intervalle de confiance 
choisi. Pour 99% de survie, on donne c a = 0,794 pour de l’acier. 

La longevite se tire de l’equation de la droite de fatigue, analogue a (23.13). On 
obtient 


N 


P 



(24.89) 


ou a caracterise la pente des droites. 

Regime de contraintes variable 

Les pieces sont souvent soumises a des charges tres variables selon leurs condi- 
tions de fonctionnement. 11 suffit de penser a une aile d’avion qui peut se trouver tem- 
porairement tres sollicitee lors d’un vol par mauvais temps, devaluation de la longe- 
vite en regime de contrainte variable est en principe possible si on suppose que la 
rupture exige une certaine energie U. 
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Supposons que le material! soit soumis a ri\ cycles de contraintes alternees 
d’amplitude cr ai , la longevite correspondante est N\ (fig. 24.55). La theorie lineaire 
des deteriorations cumulatives de Miner [24.15] postule que la deterioration a un cer- 
tain niveau de contrainte est proportionnelle au nombre de cycles effectues. Par conse- 
quent, chaque cycle contribue a la rupture par Penergie U/N^ et l’energie de aipture 
apportee pour n l cycles vaut 


Ce raisonnement peut se repeter pour m niveaux de contrainte. Selon Miner, la 
rupture survient lorsque 


2 


u, = u 


ou, apres simplification par U, 


= 1 (24.90) 

Y N ' 

La longevite est le nombre total de cycles effectues jusqu’a la rupture: 


m 

L = ^ «i ( 24.91 ) 

1 


Dans le cas ou l’amplitude des contraintes evolue de maniere continue au lieu de 
varier par echelon, la somme (24.90) se remplace par une integrale: 



o 


(24.92) 
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On connait souvent L evolution de la contrainte au cours du temps. Supposons 
qu’une machine fonctionne avec des periodes repetitives d’une duree T comprenant 
chacune «j cycles (fig. 24.56). La fraction de deterioration subie pendant cette pe- 
riode vaut 


< P = 



o 


(24.93) 


Selon Miner, le nombre de periodes n jusqu’a rupture est tel que <Pn = 1 , d’ou 


n = 


1 

< 2 > 


II suffit maintenant d’exprimer le fait que le point de coordonnees [A', ajvj] se 
trouve sur la courbe de Wohler (fig. 24.55). Par (24.89), on a 


n = N d 



(24.94) 


avec: 

iV D nombre de cycles a la limite de fatigue 

On limite d’endurance corrigee au niveau de contrainte de N cycles 

o'd limite de fatigue corrigee 

a exposant de pente de la courbe de Wohler 

«l nombre de cycles pendant une periode 


La longevite tempore lie est finalement : 


L h = Tn (24.95) 

L’ experience enseigne que la theorie de Miner ne rend pas parfaitement compte 
de la realite. L’equation (24.90) devrait s’ecrire 
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m 

V — = C (24.96) 

Y N i 

ou C est compris entre 0,2 et 1 si la contrainte evolue en decroissant ou entre 1 et 6 si 
la contrainte evolue en croissant. 

II existe des theories basees sur d’autres hypotheses d ‘ e n dom mage men t du mate- 
riau en fonction du nombre de cycles et du niveau de contrainte [24.4, 24.5, 24.7], 
Mais les complications d’application ne justifient pas L amelioration de la prediction 
esperee; c’est pourquoi on prefere encore se contenter de la theorie lineaire exposee 
ci-dessus. 

Exemple numerique 

Un acier est sollicite 1000 fois en traction alternee avec une amplitude de 
280 N/mm 2 . Combien de cycles peut-il encore supporter avec une amplitude de 
195 N/mm 2 et une probability de survie de 99% (c a = 0,794)? 



La limite de fatigue a 99% est 200 x 0,794 = 159 N/mm 2 (fig. 24.57). L’ appli- 
cation de (24.89) donne la longevite pour 280 N/mm 2 


N 99 


2 x lO 6 


/ 280 \ 
1 159 J 


10,96 


= 4050 cycles 


On trouverait 50 000 cycles a 50% de survie, la difference est considerable. 

Le meme calcul que ci-dessus donne, pour o a = 195 N/mm 2 et 99% de survie, 
une endurance de 213 500 cycles. 

Ecrivons l’equation (24.96) en choisissant la valeur de la constante C = 0,3, 

1000 + ”195 _ 0 3 


4050 


213500 
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On trouve n lg5 = 11 330 cycles. La longevite totale est n = 1000 + 11 330 = 12 330 
cycles. 

La forte influence des parametres prouve qu’il faut calculer la longevite avec la 
plus grande prudence. 

Pieces fissurees 

Supposons qu’une fissure soit amorcee a Tissue du stade de germination. On veut 
decrire sa croissance jusqu’a la longueur limite oil la rupture finale survient brus- 
quement ; soit parce que la contrainte dans la section restante atteint la limite de resis- 
tance statique du materiau, soit parce que la longueur de la fissure est egale a la lon- 
gueur critique de rupture fragile (§ 23.4.1). 


(log) 



Fig. 2458 Taux de propagation des fissures en fonction de la variation du facteur d’intensite des contraintes. 


La progression d’une fissure a chaque cycle de sollicitation, ou taux de propa- 
gation dal dN , depend de la variation du facteur d’intensite des contraintes et de la 
valeur moyenne de ce facteur (fig. 24.58). On distingue trois phases: 

• Phase 1 : au-dessous d’un seuil limite AK ] lim , la fissure ne progresse que tres 
lentement, sans doute a cause de la relaxation plastique des contraintes au front 
de la fissure. Cette limite est en relation avec la limite de fatigue repetee ct do . 

• Phase 2: la progression d’une fissure de longueur a peut s’exprimer par la loi 
de Paris-Erdogen : 

d a / \n 

= A ATsTj (24.97) 

dN V ' 

ou A et n sont des constantes du materiau. En reprenant la definition du facteur 
d’intensite des contraintes (23.5), sa variation est directement proportionnelle a 
la variation de la contrainte 


A*! =/(.!') A o na 


(24.98) 
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ou A o= a max - cr min . Rappelons que le facteur de geometrie /(g) aug- 
mente avec la longeur a de la fissure (fig. 23.16 et 23.17). Ainsi, le taux de pro- 
pagation est d'autant plus grand que la fissure est plus longue (cercle vicieux). 

• Phase 3: au-dela d’une certaine limite, la progression s’accelere rapidement. La 
rupture survient lorsque le facteur d’intensite de contrainte est egal a la valeur cri- 
tique Ki c ou lorsque la fissure atteint la longueur critique correspondante a c . 



Fig. 24.59 Propagation d’une fissure avec une variation de contrainte constante en fonction du nombre de 
cycles. 


La progression d’une fissure est tres rapide en fin de vie (fig. 24.59) parce que sa 
longueur intervient directement dans A AT ( figurant dans la formule (24.97) et que 
l’exposant n est eleve (n = 2 a 10 selon le materiau). 

La formule (23.8) donne la longueur de fissure critique 


„ _ 1 ( K lc \ 2 

Xf{g) 2 l a max] 


(24.99) 


facteur de geometrie 
facteur d’intensite de contrainte critique 
°m + contrainte maximale 

On calcule la longevity en integrant (24.97) entre la longueur de fissure initiale 
a; et la longueur finale a c . 11 vient 


avec: 

f{g) 

Klc 

^max = 


N = 


i 


da 


A(AKj ) n 


(24.100) 


On doit integrer au moyen d’une methode numerique a cause de l’influence com- 
pliquee de a sur A A"| . Mais dans le cas particulier ou Act = 2a a est constant, et en 
supposant que f(g) varie tres peu, on trouve 
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N = 


l [/U) 


2a a \/Jtj (l - m/2) 


I l-n/2 1 - n/2 \ 

( fl c - a i ) 


(24.101) 


Ce calcul revele sur quels parametres il faut agir pour accroltre la longevite de 
fatigue d’une piece susceptible de presenter des defauts: 

• augmenter la longueur critique de fissure en choisissant un materiau offrant 
une valeur Kf c elevee ; 

• diminuer cr max en vue d’accroitre a c ; 

• diminuer la variation de contrainte A a afin de reduire la vitesse de progres- 
sion de la fissure; ce parametre est tres sensible car il intervient a la puissance 
m qui vaut 2,25 a 3,25 selon racier; 

• ameliorer la qualite de la fabrication et des controles dans le but de diminuer la 
taille initiale des defauts et de prolonger la duree de germination. 

L’ aspect aleatoire de la longevite provient essentiellement de 1’ incertitude sur le 
seuil de demarrage de la progression des fissures. 


24.6.7 Methodes numeriques 

Le calcul par elements finis a pris un essor considerable. Cette methode est puis- 
sante, elle permet de verifier la resistance et les deformations de pieces aux formes 
compliquees. Il existe de nombreux logiciels, certains pour les structures en materiaux 
composites fibres. 11 convient cependant de formuler quelques reserves. 

D’abord, la methode des elements finis s’applique bien aux calculs de verification 
d’une piece dont on possede le dessin d’execution. Elle ne permet pas le predi- 
mensionnement des pieces qu’il faut continuer de faire par les methodes tradition- 
nelles, mais certains logiciels savent optimiser la forme des pieces selon le principe 
d’egale resistance. 

La methode des elements finis permet des tatonnements relativement rapides, 
mais l’ingenieur doit d’emblee reconnaitre les parametres importants et connaitre leur 
influence. Ces notions ne s’apprennent qu’au travers des formules analytiques de la 
mecanique des solides (resistance des materiaux) classiques. 

Les resultats d’un calcul par elements finis sont sujets a caution. Il faut une cer- 
taine experience pour mailler correctement un volume, les mailleurs automatiques ont 
aussi leurs limites. On decelera des resultats absurdes en faisant toujours impera- 
tivement un calcul prealable simple par les methodes analytiques classiques, meme 
s’il faut pour cela simplifier la geometrie. On est d’ailleurs souvent surpris qu’une 
etude preliminaire avec de bonnes hypotheses donne en quelques heures des resultats 
tres proches de ce que fournissent les elements finis apres des semaines de travail. 
Enfin, il est prudent de mesurer les deformations, soit en laboratoire, soit sur la 
machine en service, et de ne pas faire aveuglement confiance aux calculs, aussi sophis- 
tiques soient-ils. 

24.6.8 Materiaux non metalliques 

Le dimensionnement de pieces en materiaux non metalliques repose sur les 
memes principes que pour les metaux. Il faut cependant tenir compte de leurs speci- 
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ficites (§ 23.7.1) pour concevoir et calculer les elements de machines. Le detail de ces 
questions sort du cadre de cet ouvrage, nous nous limitons a attirer 1’ attention sur quel- 
ques particularites. 

Polymeres 

Les polymeres thermoplastiques presentent un comportement de traction statique 
non lineaire ; voir par exemple la figure 6.4 pour un polyamide. Ils n’ont souvent qu’un 
tres petit domaine elastique, ou meme pas du tout. On doit done souvent admettre que 
les elements de machines en polymere fonctionnent dans le domaine plastique ; mais 
on accepte, dans les calculs rapides, de les dimensionner comme si la loi de Hooke 
etait quand meme valable. 

Les thermoplastiques sont en gros dix fois moins resistants que les metaux et cent 
fois plus deformables. C’est pourquoi la defaillance de pieces resulte plus souvent de 
deformations exagerees que de leur rupture. On verifiera done attentivement la compa- 
tibilite de la deformation avec les exigences fonctionnelles. Le fluage joue souvent un 
role determinant, notamment dans la relaxation des contraintes des assemblages qui 
perdent progressivement leur fermete. 

Les polymeres sont plus resistants en compression qu’en traction. On apprecie 
leur limite de rupture et de fluage par une theorie de rupture basee sur l’energie de dis- 
torsion mais adaptee a ces proprietes disymetriques. 

Le calcul de resistance est encore incertain parce que l’hypothese d’isotropie de 
la mecanique des solides elementaire n’est pas remplie. En effet, des contraintes 
residuelles internes consecutives a la fabrication (refroidissement inhomogene et/ou 
maintien sous pression de la pieces apres injection, incorporation d’inserts) se super- 
posent de maniere non lineaire aux sollicitations de service. Les contraintes residuelles 
peuvent progressivement se relaxer en deformant la piece. 

La resistance a la fatigue des pieces en polymere est difficile a evaluer uniquement 
sur la base d’essais d’eprouvettes. Les concentrations de contraintes se manifestent de 
maniere contrastee a cause du comportement elastoplastique. Une grande prudence est 
de mise et des essais en condition d’emploi sont de rigueur pour les pieces importantes. 

Compte tenu de la grande sensibilite des polymeres a la chaleur, on commence tou- 
jours par evaluer la temperature de service puis on en deduit les caracteristiques neces- 
saires pour le dimensionnement. Les organes dans lesquels de la chaleur est generee par 
frottement se calculent par des methodes semi-empiriques ; voir, par exemple, [24.16], 

Engrenages 

Les criteres de dimensionnement sont : 

• la resistance des dents, 

• la resistance des fiancs a la pression hertzienne, 

• la deformation des dents. 

Le grippage typique des engrenages en acier ne s’observe pas avec les polymeres. 
C’est pourquoi le calcul de la temperature de surface selon Block (§ 19.6.5) est inutile. 

La puissance transmissible par les engrenages en polymere est faible. 

Paliers 

Les paliers lisses avec coussinet en polymere se pretent bien a une marche a sec 
s’ils sont peu charges. Leurs criteres de dimensionnement sont: 
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• La temperature maximale de surface doit etre inferieure a la temperature de 
fusion du coussinet, elle intervient dans P appreciation de I'usure. 

• La resistance statique a la pression effective de contact. On tiendra compte du 
jeu et de l’ecrasement du coussinet. 

• La deformation statique du coussinet calculee en tenant compte du fluage. 

• L’usure admissible est limitees par des considerations d’aptitude au service. 
L’usure s’evalue empiriquement, le coefficient d’usure augmente fortement 
avec la rugosite de l’arbre. 

Materiaux composites fibres 

Dans les cas tres simples, on peut calculer les contraintes et les deformations sur 
la base de caracteristiques moyennes du materiau obtenues en appliquant des regies de 
melange. Mais il est plus sur d'utiliser un logiciel special pour materiaux fibres qui 
tient compte de la mecanique interne exacte des stratifies. Enumerons quelques parti- 
cularites de ces materiaux: 

• Ils vieillissent a la lumiere et l’humidite abaisse leur resistance. 

• Ils gonfient s’ils absorbent de l’eau. 

• La multiplication de cycles thermiques provoque des microfissures qui com- 
promettent leur resistance. 

• La rupture de quelques fibres ne conduit pas immediatement a la rupture . La resis- 
tance baisse progressivement, une rupture statique n’a pas un caractere fragile. 

• Les fibres de carbone ne se fatiguent pas en soi, mais des fissures surviennent 
dans les matrices en polymeres et a la liaison avec les fibres . Le developpement 
des fissures est nettement plus lent que dans les metaux. Les defaillances de 
fatigue ne sont normalement pas brutales parce que les fibres s’opposent a la 
propagation rapide des fissures. 

• Un concentrateur de contrainte affaiblit toute piece vis-a-vis d’une rupture sta- 
tique a cause de la faible plasticite des fibres. En revanche, l’effet est moins 
marque en fatigue que pour les metaux. 

• Le critere de rupture de Tsai-Hill parait faire ses preuves [24.17 et 24.18] . 

• La mecanique de la rupture mise au point pour les metaux n’est pas transpo- 
sable aux materiaux composites a cause de leur inhomogeneite naturelle. 

24.7 TAILLE ET PROPORTION 

24.7.1 Principe d’egale resistance 

On a toujours interet a diminuer la masse et le cout des machines. Aussi faut-il 
eviter tout surdimensionnement inutile. Le principe d’egale resistance veut que le fac- 
teur de securite vis-a-vis de la mine ait partout la meme valeur, toutes les sections 
etant egalement dangereuses. 

Pieces d’egale resistance 

Considerons l’axe d’une grande poulie avec une charge radiale F au milieu de la 
portee (fig. 24.60). Dans une section situee entre le palier gauche et le centre regne le 
moment de flexion 


F 

M = —x 
2 
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En admettant que la contrainte de flexion soit egale a la valeur admissible R\[ m /S , 
le diametre de l‘ axe vaut 


3 1 16 S 

d = I Fx (24.102) 

A nR \im 

L’axe d’egale resistance est un paraboloi'de cubique de revolution. La figure mon- 
tre comment on approchait autrefois la forme theorique par des cones et par des cylin- 
dres de divers diametres. Mais la fabrication de pieces profilees d’egale resistance par 
les machines a commandes numeriques est aujourd’hui facile et bon marche. 

Les ressorts a lame modernes sont aussi d’egale resistance pour emmagasiner le 
plus d’energie possible par unite de masse (§ 12.4.2). 



Modes de ruine multiples simultanes 

Les exemples ci-dessus concernent des pieces n’ayant qu’un seul mode de rup- 
ture, mais on rencontre des organes exposes a plusieurs modes de ruine. II est avan- 
tageux que tous les modes de ruine surviennent simultanement afin d’eviter un sur- 
dimensionnement inutile. 


Voilement de tubes en torsion 

Un exemple simple est fourni par un tube cylindrique sollicite en torsion. Sa con- 
trainte de torsion de doit pas depasser une certaine valeur admissible et, s’il est a paroi 
mince, il ne doit pas voiler. 

Calculons la contrainte de torsion : 


16 DM t 2 M t 

‘ ~ n (/) 4 - d 4 ) ~ it D 3 e/D 

avec: 

D diametre exterieur 

d diametre interieur 


(24.103) 
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e epaisseur de paroi (e « D) 

M t moment de torsion 

La contrainte critique de voilement d’un tube parfait est donnee par la formule: 


T tc 


1,256 E 


(e/D) 514 

{l/D) V2 


(21.24) 


ou Lon a encore: 

E module d’elasticite 

l longueur du tube 

Le materiau est utilise au mieux et le tube est le plus leger lorsque la contrainte de 
torsion effective est egale a la contrainte admissible de voilement. En multipliant la 
contrainte critique par 0,7 pour tenir compte des ecarts de circularite et avec un facteur 
de securite au voilement .S', cette condition s’ecrit: 

0,7 

5 

Introduisons les expressions des contraintes, on obtient une equation dont on tire 
Lepaisseur. En portant ensuite cette valeur dans (24.103), on a une nouvelle equation 
qui fournit le diametre du tube optimal pour la contrainte de torsion admissible r t adm . 
On trouve finalement 


D, 


opt 


0,808 £ 4/13 M t 5/13 

04/13 _ 9/13 « 2/13 

0 T t adm 1 


(24.104) 


En portant maintenant cette valeur dans I ‘expression de Lepaisseur, on obtient: 


e opt 


0,975 5 8/13 


_ 5/13 

adm 


E S/13 


f 4 / 13 M 3/13 


Exemple numerique 

M t = 400 Nm r t adm = 35 N/mm 2 

t =3,2m E = 200 000 N/mm 2 

S = 3 


(24.105) 


On trouve : D = 86,7 mm et e = 0,967 mm. 

On choisirait finalement un tube de 85 mm de diametre exterieur et 1 mm 
d’epaisseur de paroi. On remarque que le tube est tres mince. 


Tube comprime 

Un tube cylindrique comprime par une force axiale est le plus leger lorsque son 
diametre et son epaisseur sont tels qu'il flambe et voile pour la meme charge axiale. Ce 
probleme a ete traite au paragraphe 21 .3.3. 
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Assemblages filetes 

Les modes de rupture d’un ensemble vis -ecrou sont: 

• rupture par traction de la vis au fond d’un filet; 

• arrachage par cisaillement du filet de la vis ; 

• arrachage par cisaillement du filet de l’ecrou. 

On peut choisir pour l’ecrou un materiau dont la resistance est legerement infe- 
rieure a celle de la vis, car l’aire offerte par le filet de l’ecrou au cisaillement est supe- 
rieure a celle du filet de la vis. 

Un des filets est arrache si la vis est peu engagee dans L ecrou; en revanche, la vis 
casse avant que le filet ne cede si elle est vissee profondement. La longueur de vissage 
est optimale lorsque la rupture de la vis et le cisaillement du filet le moins resistant sur- 
viennent pour la meme force de traction. Le rapport de la longueur engagee optimale 
au diametre de la vis vaut: 

• vis et ecrou en acier de resistances adaptees : 0,7 a 0,9 

• vis en acier, ecrou en alliage leger: 1 ,2 a 1 ,5 

Coques de sous-marins 

La coque d’un sous-marin se detruit par rupture du horde, voilement du horde 
entre les couples, flambage d’ensemble de la coque ou flambage d’un couple 
(fig. 24.61). Le dimensionnement conduit au poids de coque minimal si tous les modes 
de mine etaient atteints pour la meme immersion. Ce probleme a ete aborde au para- 
graphe 23.7.6 en rapport avec le choix du materiau de la coque. 



Fig. 24.61 Les modes de mine d’une coque de sous-marin. 


Egale resistance des machines 

On evite qu’une piece soit nettement plus faible que toutes les autres, car elle 
compromet a elle seule la robustesse et la fiabilite de l’ensemble. Une construction est 
equilibree lorsque toutes les pieces remplissent leurs fonctions avec des facteurs de 
securite de valeurs voisines. 

Dans l’exemple du sous-marin ci-dessus, il faudrait que les robinets de coque et 
la tuyauterie resistent a la meme immersion que la coque pour satisfaire le principe 
d’egale resistance. Mais il serait ridicule qu’un sous-marin se perde a cause de la rup- 
ture d’un simple tube, c’est pourquoi on dimensionne ces accessoires pour une pres- 
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sion de rupture superieure a la pression de mine de la coque afin d’accroitre la fiabilite 
et la surete du batiment. 

Equilongevite 

Du principe d’egale resistance derive celui d’ equilongevite. II consiste a dimen- 
sionner une machine de telle fa£on que les organes dont l’aptitude au service est limi- 
tee par des deteriorations de surface (usure) ou par de la fatigue aient approxima- 
tivement tous la longevite nominale souhaitee. L’ exploitation est facilitee. 

24.7.2 Taille des elements de machines 

Pour faciliter la conception d’un mecanisme, il est utile de savoir comment 
l’effort transmis par un element de machine influence sa taille. Voici quelques exem- 
ples courants, B etant chaque fois un coefficient specifique. 

Arbres 

Un arbre plein de diametre d qui transmet le couple pur M t subit la contrainte de 
torsion 


16 M f 

T t ,3 

it d 

En cas de fatigue alternee avec un concentrateur de contraintes dont le facteur 
d’entaille en torsion vaut K tl , on a l’inegalite de securite structurale: 


K n z t < 


<b'j 

SV 3 


La combinaison de ces deux equations fournit le diametre de 1’ arbre: 


d > d 


min 


! 1ft 3 3 j Kft S 13 

JI 


BM[ 


1/3 


(24.106) 


On obtient une relation analogue pour le dimensionnement a la resistance vis-a- 
vis d'une force radiale. 


Engrenages cylindriques 

Le diametre primitif d’un pignon calcule sur la base de la resistance a la flexion 
de ses dents vaut 


d\ ^ dy p = 


1,64 


3 1 Zl 

~\J l/>d lim 


M, 


1 3 


= b 1f m 1 


1/3 


(24.107) 


avec: 

Zl 


nombre de dents du pignon 
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= - 

largeur de la denture relative au diametre 

d\ 

°F lim 

contrainte de flexion limite 

Sp 

facteur de securite a la flexion 

M, 

couple au pignon 


En dimensionnant l’engrenage sur la base de la pression de contact, on a 


di > d m = 1,84 | Z E u + 1 M l 3 = B m M, 1/3 (24.108) 

y Vd u a Hlim 


avec encore : 

Z E z facteur de materiau 

u = — rapport d’engrenage ( z 2 < 0 pour une denture interieure) 
a H lim pression hertzienne limite 

% facteur de securite a la pression hertzienne 

Le diametre effectif doit satisfaire les deux formules. 


Vis sans fin 

Le diametre de la vis vaut: 

d v > BMj /3 (24.109) 

ou M v est le couple a la vis. 


Accouplements elastiques 

Selon les catalogues, le diametre exterieur des accouplements suit approximati- 
vement la loi 

D - BM t 1/3 (24.110) 

ou M t est le couple nominal transmissible. 


Embrayages multidisques 

Le diametre exterieur, selon un catalogue, peut s’ecrire sous la forme 
D = 5 M E 3,6 (24.111) 


ou M e est le couple d'embrayage. 
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Courroies dentees 

Le pas de la denture vaut: 


1 


( mA 3 3,9 

P ‘ B {V P ) 

(24.112) 

avec: 

B coefficient dependant du nombre de dents du pignon, de la structure 

de la courroie et de ses materiaux 

ip p = — largeur de la courroie relative au pas 
Mj couple au pignon 

Chaines a rouleaux 

Le pas d’une chaine vaut: 


/ \ 1/3 
P * B {n°v) 

(24.113) 

avec: 

n = 1,2,3 selon que la chaine est simple, double ou triple 
Mj couple au pignon 



Roulements 

Les catalogues donnent la formule suivante pour calculer la longevite d’un rou- 
lement exprimee en heures : 


10 6 ( c\ v 

L " “ haii Wn\T c } 


(24.114) 


Introduisons la vitesse de l’arbre 


30 m 

n = 

it 


et la capacite dynamique de base sous la forme 


C = cd m (24.115) 

On obtient une equation qui fournit l’alesage necessaire d’un roulement pour une 
vitesse, une charge et une longevite donnee: 
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avec: 

F e 

L h 

a l 

a 23 

c 

fr 

m 

P 

co 


charge equivalente calculee selon les catalogues 
longevity en heures de service 
facteur de fiabilite 

facteur pour le materiau et les conditions de fonctionnement 

coefficient dependant du type et du modele de roulement 

facteur de temperature 

exposant d’alesage 

exposant de duree de vie 

vitesse angulaire 


Le tableau 24.62 donne les valeurs des exposants m et p des roulements. 


Tableau 24.62 Exposants caracteristiques des roulements. 


Type de roulement 

p 

m 

roulements a billes a gorges profondes 

3 

1,5 

roulements a galets cylindriques 

10/3 

1,5 

roulements a rouleaux coniques 

10/3 

1,3 

roulements a rotule 

10/3 

1,3 

butees a billes 

3 

1,1 


Vis d’assemblage 

Le diametre d’une vis d’assemblage sollicitee par une force transversale ou par 
une force axiale vaut: 

d > BF xn (24.117) 


Moyeux frettes, emmanchements coniques, clavettes 

L’alesage necessaire pour transmettre un couple M est: 


,d \ 1/3 

d = BM l/3 


(24.118) 


avec: ^ 

— longueur relative du moyeu 

Conclusion 

L’ analyse de ces lois et l’etude d’autres organes permettent d’ecrire d’une ma- 
niere generale la relation entre la taille x caracteristique d’un organe et 1’ effort Q qui le 
sollicite sous la forme 


x = BQ a 


(24.119) 
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OU 


Q = 



(24.120) 


Les valeurs de B, de a et de p > dependent de l’organe considere, de son mode de mine 
et de son materiau; mais p = l/a . Le tableau 24.63 resume les valeurs des exposants. 


Tableau 24.63 Exposants des relations entre taille et effort. 


Lois: 

Elements Exposants : 

x ~ Q a 
a 

Q ~ 
P 

arbres, engrenages, accouplements 

1/3 

3 

pas des chaines, moyeux 

1/3 

3 

roulements a billes a gorges profondes 

1 / 1,5 

1,5 

roulements a galets cylindriques 

1 / 1,5 

1,5 

roulements a galets coniques ou a rotule 

m 3 

1,3 

courroies dentees 

1/(3 a 3,9) 

3 a 3,9 

embrayages multidisques 

1/3,6 

3,6 

vis de mouvement 

1/2 

2 

vis d’ assemblage 

1/2 

2 

poutres, dimension x d’une section de forme invariable 



sollicitee en : 



- traction, cisaillement 

1/2 

2 

- flexion, torsion 

1/3 

3 


24.7.3 Proportions entre organes 
Generalites 

Supposons qifun organe (1) soit charge par un effort Q \ . Selon le paragraphe 
precedent, sa dimension X\ peut se calculer par une formule du type 

*1 = Bier 1 

De meme, pour un organe (2) du meme mecanisme 

x 2 = B 2 Q2 2 

Les efforts sont lies par une relation lineaire 

O2 = 'q Oi 

ou /q est le rapport d‘ efforts. 

La dimension du second organe par rapport au premier, c’est-a-dire la proportion 
geometrique entre les deux, s’ecrit 

. B 2 -a 2 n a 2 - aj 

' Ql 


x 2 

X 1 


(24.121) 
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Les facteurs B x et B 1 dependent notamment de la resistance du materiau des pieces. 

Cette formule montre que : 

• la proportion est independante de Feffort si a x = a 2 ; 

• la proportion depend uniquement de la resistance des materiaux et du rapport 
d' efforts. 

En examinant les formules donnees dans le paragraphe 24.7.2, on constate que 
ces conclusions s’appliquent pratiquement a tous les organes de transmission et aux 
liaisons arbre-moyeu. 

II resulte du principe d’egale resistance que les proportions geometriques des ele- 
ments de machines sont fixees par des lois physiques et echappent partiellement a la fan- 
taisie du projeteur. C’est pourquoi, par exemple, un reducteur a engrenages transmettant 
une puissance de 1 kW est semblable a un appareil transmettant 100 kW avec le meme 
rapport de transmission. II existe done des proportions harmonieuses des organes de 
machines, dont il se degage une esthetique mecanique qui permet a des gens experiments 
de constmire sans faire beaucoup de calculs et de deceler souvent du premier coup d’ceil le 
point faible d’une machine. Cela explique aussi pourquoi Failure generate d’une machine 
est international et n’a rien a voir avec le sens artistique du peuple qui Fa fabriquee. Nous 
devons toutefois mettre en garde contre F attitude de certains constructeurs qui ne veulent 
se her qu’au «pifometre» et qui jugent superflu tout calcul un tant soit peu detaille. 

Voici quelques exemples. 

Clavette plate 

Examinons la liaison d’un moyeu et d’un arbre par une clavette plate normalisee. 
La longueur utile de la clavette est donnee par la formule : 

2 M 

£ l a -771 1 7T (24.64) 

d\Jl t\)P aim 


Les parametres geometriques sont visibles dans la figure 24.42. 

Calculons la longueur relative au diametre de F arbre; avec un changement d’ecri- 
ture, on obtient: 


t x 2 M d 
d d3 Padm h ~ h 

Introduisons le diametre de l’arbre donne par la formule de predimensionnement 
(24.62). II vient 


h 

d 



Padm 


(24.122) 


avec le facteur de proportion 


it d 

ip = 

8 h - t x 


(24.123) 
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donne par la figure 24.62 pour des clavettes plates normalisees. La longueur relative 
augmente avec le diametre de I'arhre ; elle depend du rapport de la resistance de pre- 
dimensionnement de l’arbre a la pression admissible de la clavette dans le moyeu. En 
supposant que l’arbre soit sollicite simultanement en flexion et par un couple pulse, on 
a le rapport Id pour diverses combinaisons de materiaux et avec y = 3 a 7 : 


Moyeu 

Padm 

GG 40 
60 N/mm 2 

Ac 60.2 
1 10 N/mm 2 

Arbre 

T tpd 

( x ld 

(lid 

Ac 50.2 

15 N/mm 2 

0,75 a 1,75 

0,4 a 0,95 

18 Cr Ni 8 

42 N/mm 2 

2,1 a 4,9 

1,15 a 2,7 


Cet exemple montre clairement que la proportion usuelle des moyeux s’accorde 
parfaitement avec la longueur de la clavette pour autant qu’on n’associe pas des 
materiaux disparates. A un arbre de haute qualite doit correspondre un moyeu suffi- 
samment resistant. En regie generate, une bonne construction implique d’associer des 
materiaux de classes de qualite voisines. Les moyeux clavetes sur de gros arbres doi- 
vent etre relativement plus longs que sur de petits arbres. 



Fig. 24.62 Facteur de proportion de clavettes plates. 


Engrenages 

Le diametre d’un pignon est donne soit par la formule (24.107), soit par (24.108). 
Supposons que la resistance a la flexion des dents soit determinate; calculons le rap- 
port du diametre du pignon a celui de l’arbre donne par (24.106). En admettant la 
meme valeur du facteur de securite pour l’arbre et pour le pignon, on trouve: 

^ = 0,794 'I ^ g b 1 (24.124) 

^al \l 

Le facteur de correction bf > 1 tient compte du fait que L arbre est aussi sollicite 
en flexion et non seulement en torsion comme dans la formule (24.106). On note que 
le rapport des diametres est independant du couple, le rapport des resistances des 
materiaux est constant si l’arbre et le pignon sont tailles dans la masse. 
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Paliers a roulement d’un engrenage 

La force radiale appliquee a un roulement portant I'arhre du pignon d’un engre- 
nage vaut 




2 Mi 

di cos a D 


(24.125) 


avec: 

M] couple au pignon 

di diametre primitif du pignon 

a n angle de pression normal (on neglige l’effet de Tangle d’helice) 

'Q facteur de distribution de la force apparente de denture sur le palier 

En exprimant le diametre primitif par (24.107) ou par (24.108), on peut ecrire : 

F r = BiM ? 13 

L’alesage du roulement necessaire se calcule par (24.116). En supposant que la 
charge equivalente soit egale a la force radiale, c’est-a-dire que l’eventuelle charge 
axiale soit transmise par un autre roulement, on trouve 


d = 



(24.126) 


Le diametre de Tarbre est donne par (24.106). Comparons Talesage du roulement 
au diametre de Tarbre en ecrivant le rapport 


, / T \ V m P D . 1/m , 

JL. = l M 2/3m-l/3 (24.127) 

d a \ 1745 a 2 3 /t / vc/ 1 B 

Dans le cas d’un roulement a billes a gorges profondes, oil a m = 1 ,5 et p = 3 
(tab. 24.62), alors 

d 0,222 ,^0,111 

— - oil 

d a 

Ce resultat signifie qu’a longevite egale, Talesage du roulement necessaire pour 
transmettre au bati la force radiale d’un organe de transmission croit plus vite que le 
diametre de Tarbre avec le couple transmis; il augmente aussi avec la vitesse de Tarbre. 

L’alesage d’un roulement est normalement voisin du diametre de resistance de 
Tarbre, d ~ d. A . L’equation (24.127) fournit alors la longevite du roulement: 




a l a 23 /t 


1745 ( c \ 
(Di \ Bi ) 


B m V Mi^ m )p^ 


P 


(24.128) 
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En exprimant le couple par le rapport de la puissance P a la vitesse, on obtient 

aussi 

L h = a lfl23 / T 1745(— ] P J B m Pfflj 2 - m)p/3 “ 1 J P^ 2 - m )P /3 (24.129) 

Pour un roulement a billes, on trouve: 

L h ~ (24.130) 

et 

L h - wf’ 5 P^ 5 (24.131) 

Ces relations permettent de tirer les conclusions suivantes, valables pour un arbre 

portant un pignon d’engrenage ou un pignon de chaine: 

• pour une longevite donnee, l’alesage requis d’un roulement augmente plus vite 
que le diametre de P arbre avec le couple, il augmente aussi avec la vitesse; 

• la longevite des roulements diminue lorsque le couple de dimensionnement de 
P arbre qui les porte augmente et lorsque la vitesse croit. 

Ces lois expliquent pourquoi on est oblige de recourir a des paliers lisses dans les 
gros reducteurs rapides, car il n’existe alors aucun roulement qui offre une longevite 
suffisante. Ces conclusions se retrouvent partiellement dans la figure 2.53. Elies sont 
aussi valables pour d’autres organes de transmission. 

24.7.4 Adaptation des materiaux 

On rencontre des cas ou la taille d’un organe est definie par des considerations 
purement constructives. 11 est alors judicieux de choisir un materiau bon marc he juste 
suffisant pour resister aux charges. 



Fig. 24.63 Axe monte sur roulements avec une charge radiale. 
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Par exemple, un axe portant un galet ou une roue dentee (fig. 24.63) est charge par 
une force radiale F. II tourne sur deux roulements dont chacun transmet la charge FI 2 si 
la force est situee au milieu de la portee. Le type des roulements etant choisi, leur taille 
depend de la charge et de la longevite souhaitees. L’alesage des roulements se calcule 
par la formule (24.1 16) que Ton recrit sous une forme abregee avec F e = FI 2 : 


d = 


fl 



l/m 


OU 


fl = 


/ 1 \ 1/p 
I to L h \ 

1 1745 a\ fl 23 h) 


(24.132) 


(24.133) 


Voir (24.1 16) pour la signification des symboles. 

Par ailleurs, la contrainte de flexion maximale de l’axe vaut 


8 Fl 
nd 3 


(24.134) 


La portee de l’axe est habituellement dans un rapport (Id approximativement 
constant avec le diametre. Le diametre de l’axe etant egal a l’alesage du roulement, on 
obtient 


a= 8 1 ( 2c ) /m p] - 2/m (24.135) 

™ d \ A ) 

Selon le type de roulement, Pexposant m varie entre 1 ,3 et 1 ,5 . La contrainte evo- 
lue alors avec la charge selon F -0 ' 33 a ; c’est-a-dire qu’elle est d'autant plus 

petite que la charge est plus forte parce que la taille des roulements croit plus vite que 
ce qui serait necessaire pour la resistance de l’axe. On choisit finalement un materiau 
dont la resistance offre une securite juste suffisante, d’autant plus forte que la charge 
est plus faible. Ce resultat est de prime abord paradoxal. 

Application numerique 

On a choisi des roulements a rotule sur deux rangees de rouleaux. L’axe tourne a 
15 t/min et on attend une longevite de l’ordre de 14000 heures. La capacite de charge 


necessaire se tire de l’equation (24.1 16) dans laquel nous posons 

a l a 23 = 

1 . Compa- 

rons deux cas de charge : 




• charge,/ 4 

25 

250 

kN 

• capacite de charge dynamique 




theorique necessaire, C 

53,4 

534 

kN 

• designation des roulements 

22 206 

23124 


• capacite de charge selon catalogue, C 

57 

530 

kN 

• alesage, d 

30 

120 

mm 
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portee de l’axe, i 

80 

300 

mm 

contrainte effective (24.135), a 

189 

111 

N/mm 

acier de l’axe 

34 Cr 4 

Ac. 60 


limite de fatigue en flexion, <jj D 

360 

280 

N/mm 

facteur d’echelle, c e (fig. 23.38) 

0,83 

0,6 


facteur de securite, S = c e of-p/cr 

1,58 

1,51 



On constate bel et bien que la resistance requise pour l’acier du gros axe est plus 
petite que celle necessaire pour le petit. Cette etude prouve qu’il faut harmoniser les 
materiaux avec la construction. 

Le choix des materiaux d’un engrenage est un autre exemple interessant. 11 est 
notamment inutile de choisir des materiaux a haute resistance et de traiter les dentures 
si un grand entraxe impose par la construction ne l’exige pas (§ 26.6.3). 


24.8 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

Le dimensionnement des elements et organes de machines a pour but d’assurer 
leur aptitude au service et la securite structurale voulue. Les criteres de dimension- 
nement s’expriment mathematiquement par des relations de securite. 

Le dimensionnement s’effectue en principe en cinq etapes: 

• le predimensionnement qui donne rapidement la dimension inconnue grace a 
des calculs simplifies; 

• le choix de la dimension sur la base de considerations pratiques et constructives ; 

• le calcul de verification detaille du facteur de securite; 

• L analyse critique des resultats; 

• les corrections eventuelles. 

La demarche est iterative. 

La theorie applicable pour calculer la securite structurale d’un element depend de 
la dynamique des actions et du comportement du materiau. La sollicitation en fatigue 
est la plus frequente. 

La securite structurale s’apprecie en confrontant la contrainte effective a la 
resistance du materiau determinee habituellement sur la base d’essais de traction. Un 
etat de contrainte biaxial ou triaxial se ramene a une contrainte axiale, dite de compa- 
raison, permettant de prevoir le comportement du materiau seulement sur la base des 
essais de traction. Le calcul de la contrainte de comparaison repose sur diverses 
hypotheses de rupture. On preconise l’emploi des theories de ruptures suivantes pour 
calculer la contrainte de comparaison: 

• theorie du plus grand travail de distorsion (Von Mises-Hencky) pour la transi- 
tion elastique-plastique et pour les calculs a la fatigue ; 

• theorie de Mohr basee sur la contrainte de cisaillement maximale pour la rup- 
ture statique ; 

• cas particulier de la theorie de Mohr, la theorie de la contrainte de cisaillement 
maximale (Tresca) pour la rupture de materiaux ductiles. 

Les discontinuites geometriques provoquent des concentrations de contrainte. 
Les pointes de tensions sont dangereuses pour les materiaux fragiles; en revanche, la 
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plastification locale des materiaux ductiles dans les concentrateurs de contraintes 
limite les contraintes mais ecrouit le materiau. La contrainte maximale dans le 
domaine elastique se determine a l’aide du facteur de concentration de contraintes 
theorique. Sa valeur peut se calculer par la theories de l’elasticite, on la mesure aussi 
experimentalement . 

Les concentrations des contraintes abaissent sensiblement la resistance a la 
fatigue des pieces, on en tient compte par le facteur d’entaille. II existe plusieurs theo- 
ries pour evaluer 1’ influence des entailles a partir du facteur de concentration de con- 
traintes. II faut eviter les entailles ou, si elles sont vraiment necessaries, pour le moins 
en adoucir le profil. On ameliore la resistance a la fatigue en durcissant et en polissant 
les surfaces. 

On juge la securite structurale par le facteur de securite. La valeur de cette gran- 
deur aleatoire est en etroite relation avec la probability de mine. On distingue deux 
sortes de facteur de securite : 

• le facteur de securite structurale, rapport d’une limite de resistance ultime a la 
contrainte de comparaison effective locale; 

• le facteur de securite de surcharge exterieure, rapport de L effort utile ultime a 
Leffort utile effectif. 

La contrainte locale depend de Leffort utile exerce, mais comprend souvent aussi 
une composante constante de poids propre ou de precon trainte. Le facteur de securite 
structurale est alors inferieur au facteur de securite de surcharge exterieure. 

Le predimensionnement doit etre rapide. II s’effectue par les methodes suivantes: 

• La methode directe donne la dimension cherchee par des calculs elementaires 
qui anticipent les effets negliges a l’aide de facteurs de correction. 

• La methode indirecte s’applique lorsque Faction sur une piece depend de la 
taille de la piece (cercle vicieux). On choisit arbitrairement la dimension cher- 
chee pour dessiner le mecanisme ou on precede a un dimensionnement direct 
avec des valeurs de resistance assez basses pour anticiper certains effets, puis 
on verifie la securite. 

• La taille de Forgane se choisit dans un catalogue. 

Le calcul de verification sert a s’assurer de Faptitude au service et de la securite 
structurale. II convient de chercher soigneusement la section dangereuse. La verifica- 
tion a la fatigue s’opere facilement dans un diagramme de Haigh ou interviennent 
separement la contrainte de comparaison moyenne statique et la contrainte de compa- 
raison alternee. La premiere se calcule avec les facteurs de concentration de contrain- 
tes, la seconde avec les facteurs d’entaille. 

Les calculs de dimensionnement effectues sur la base du facteur d’application 
sont trop optimistes lorsque ce facteur est superieur a deux. 

II existe plusieurs approches pour estimer la longevite de pieces soumises a des 
variations de contraintes d’amplitudes quelconques. Malgre sa rusticite, la theorie 
lineaire des deteriorations cumulatives de Miner parait encore avoir la preference a 
cause de sa simplicity. La mecanique des raptures permet de pronostiquer la vitesse 
d’avance d’une fissure et d’estimer la duree de vie residuelle d’une piece. 

L’allegement des pieces et l’economie financiere incitent a enlever toute matiere 
inutile. II en decoule le principe d’egale resistance, selon lequel le facteur de securite 
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d’une piece a partout la meme valeur. On evite le surdimensionnement d’une machine 
en donnant a toutes ses pieces approximativement la meme valeur du facteur de secu- 
rite. Une piece presentant plusieurs modes de mine est bien coni^ue lorsqu’elle est 
detruite simultanement dans tous les modes. Tous les organes dont 1’ aptitude au ser- 
vice est limitee par des deteriorations de surface ou par de la fatigue devraient avoir la 
meme longevite (principe d’equilongevite). 

La taille des organes de machine depend des charges. Sauf en traction, elle est le 
plus souvent proportionnelle a la racine cubique du couple ou de la force appliquee. 
Les proportions geometriques des pieces elles-memes et des organes entre eux ne 
dependent finalement essentiellement que des materiaux et de la construction. Cette 
constatation est a la base de la notion de proportion harmonieuse qui permet le plus 
souvent de tracer les pieces sans grand calcul. 

Lorsque la taille d’une piece est imposee par des considerations constructives, on 
choisit le materiau selon la contrainte effective regnant dans la piece. 


CHAPITRE 25 


DIMENSIONNEMENT A LA VITESSE 
ET AUX DEFORMATIONS 


25.1 INTRODUCTION 

Dans une machine fonctionnant tres lentement, les accelerations des pieces sont 
faibles et les efforts d’inertie negligeables par rapport aux efforts statiques; les pieces 
se dimensionnent statiquement. En augmentant la vitesse, les forces d’inertie croissent 
rapidement, avec le carre de la vitesse; on en tient compte dans les calculs cine- 
tostatiques. A plus grande vitesse encore, les efforts d’inertie deferment les pieces et 
provoquent des vibrations, la machine devient bruyante et les mouvements imprecis; 
des organes chauffent et une piece Unit par casser ou un element de guidage se grippe. 

Une machine est dite rapide lorsque ses performances principales sont limitees 
par la vitesse. 

On cherche a faire tourner les machines de plus en plus vite, il importe par conse- 
quent de dimensionner leurs organes de maniere a ce qu’ils fonctionnent convenable- 
ment a grande vitesse. Leurs proportions sont alors differentes des proportions habi- 
tuelles resultant uniquement de considerations de resistance. Le constructeur pre- 
occupe par la vitesse doit acquerir un sens different des proportions et de l’esthetique 
des elements de machines. 

En se basant sur les developpements des chapitres precedents, on degage les cri- 
teres du dimensionnement a la vitesse : 

• la resistance aux efforts d’inertie; 

• la precision du mouvement; 

• les vibrations; 

• la vitesse critique; 

• Techauffement; 

• l’usure; 

• le bruit. 

Ces phenomenes limitent la vitesse et la cadence de production des machines. 

En dehors de toute consideration de vitesse, la deformation statique des pieces 
joue aussi un role important dans leur aptitude au service. De trop fortes deformations 
peuvent perturber le fonctionnement d’engrenages, de mecanismes articules ou de gui- 
dage. Dans d’autres cas, au contraire, on exige que des elements puissent se deformer 
pour repartir des efforts ou pour creer une precontrainte souple. C’est pourquoi il faut 
aussi dimensionner certains organes sur la base de leurs deformations statiques. 

Ce chapitre a pour but de montrer les principes du dimensionnement a la vitesse 
et a la deformation. Il est structure comme suit: 
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• Section 25 .2 

• Section 25 .3 

• Section 25 .4 

• Section 25 .5 

• Section 25 .6 

• Section 25 .7 

• Section 25 .8 

• Section 25 .9 


Principe de dimensionnement a la resistance de rotors rapides. 
Dimensionnement d‘ organ es en vue de garantir la precision de 
mouvements, comparaison avec les calculs de resistance tradi- 
tionnels et discussion des proportions geometriques . 
Dimensionnement en vue de limiter l’amplitude des efforts 
vibratoires et d’eviter des resonances. 

Dimensionnement des arbres pour situer correctement les 
vitesses critiques par rapport aux vitesses de service. 
Dimensionnement d’organes en vue de limiter leur echauffe- 
ment et leur usure. 

Dimensionnement de pieces sur la base de leur deformation sta- 
tique . 

Dimensionnement des mecanismes a l’aide de logiciels de cal- 
cul et de simulations. 

Conclusions principales. 


Afin de faciliter les comparaisons, les dimensions calculees sur la base de la 
resistance sont affectees de l’indice a; elles regoivent l’indice Q lorsqu’elles sont cal- 
culees selon un critere dynamique. 


25.2 EFFORTS DTNERTIE 

25.2.1 Disques 

Le dimensionnement des rotors repose sur des considerations de resistance meca- 
nique. Mais ce probleme a ceci de particulier que tout ou partie de la charge imposee 
aux pieces provient des forces centrifuges de leur propre masse. Le calcul detaille des 
contraintes sort du cadre de cet ouvrage ; il est traite en detail dans une abondante litte- 
rature . Traupel [25.1] examine le probleme des aubages et des rotors de turbomachines 
en tenant compte du fluage. 

Un disque mince d’epaisseur constante tourne a la vitesse m (fig. 25.1a). La con- 
trainte circonferentielle est la plus forte au bord du trou, elle vaut [25.1] : 



Fig. 25.1 Disque perce en rotation: (a) geometrie; (b) contrainte radiale; (c) contrainte circonferentielle. 
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max 


3 + p 
4 


(' 


+ 


1 - P r 2 \ 
3 + n R 1 } 


pv 


(25.1) 


avec: 

R 

r 

v = m R 

P 

P 


rayon exterieur du disque 
rayon du trou 

vitesse peripherique du disque 
masse volumique 
facteur de Poisson 


La contrainte radiale, maximale au rayon egal a Jr R , est inferieure a la moitie 
de la contrainte circonferentielle maximale: 


1 

( * r max < ^ max 


La contrainte circonferentielle au bord d’un petit trou central s’obtient pour 
r — » 0 : 


a to 


3 + ,tt 
4 


pv- 


(25.2) 



Fig. 25.2 Disque mince plein: (a) parametres; (b) contrainte radiale; (c) contrainte circonferentielle. 


Dans le cas d’un disque plein (fig. 25.2a), le champ de contrainte radiale n’est pas 
interrompu par la presence d’un trou (fig. 25.2b). Les contraintes radiale et cir- 
conferentielle au centre du disque valent alors : 


3 + U 'y 
Oto = cr r0 = — - — pv- 


(25.3) 


La contrainte circonferentielle maximale au centre d’un disque plein vaut la moi- 
tie de la contrainte dans un disque perfore. C’est pourquoi il est recommande de ne pas 
enfiler un disque tournant a haute vitesse sur un arbre (fig. 25.3a), mais plutot de fixer 
des demi-arbres de part et d’autre du disque (fig. 25.3b). 
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Fig. 25.3 Montage d’un disque sur un arbre: (a) l’arbre traverse le disque, defavorable; (b) demi-arbres 
boulonnes sur le disque, meilleur. 


Ces formules montrent que les contraintes sont independantes de l’epaisseur, 
parce que le disque est mince, mais qu'elles sont proportionnelles au carre de la 
vitesse peripherique. Le rayon exterieur d’un disque est generalement fixe par des con- 
siderations fonctionnelles ou constructives; dans ce cas, on ne peut done pas parler 
d’un veritable dimensionnement vis-a-vis de la force d’inertie. Cependant, la con- 
trainte de comparaison ne doit pas exceder la contrainte admissible du materiau. La 
theorie de Von Mises-Hencky donne, avec (24.27) et (25.3), cr g = o t0 . La relation de 
securite s’ecrit alors: 


pv A < — — 

8 S 

oil /? ]im est la resistance limite du materiau, le plus souvent la limite elastique, et S le 
facteur de securite. La vitesse peripherique doit alors satisfaire la relation 


v = co R < 


R \im 

i 3 + p pS 


(25.4) 


avec: 

a = 1 disque plein 

a = 0,5 disque perfore 

La formule fournit la vitesse de rotation maximale pour un rayon donne, ou la 
taille limite du disque pour une vitesse donnee. Par exemple, pour un disque perfore en 
acier tournant a 3000 t/min, avec une contrainte admissible de 200 MPa, le diametre 
limite est 1118 mm. Avec un disque plein, on trouverait 1580 mm. On peut accroitre la 
taille du disque en utilisant un materiau offrant une resistance specifique R\ lm /p plus 
elevee ou en diminuant la vitesse de rotation. 


25.2.2 Disques d’egale resistance 

Les figures 25.1 et 25.2 montrent que la contrainte circonferentielle diminue de 
l’interieur vers P exterieur du disque. En retrecissant le disque dans sa partie exterieure, 
on peut amener sa valeur a etre egale a celle qui regne au centre. La forme exacte pour 
une contrainte constante (disque d’egale resistance) est donnee par la formule suivante: 
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pm 2 , 

r ^ 


avec: 

bo epaisseur au centre du disque 
p masse volumique 

a contrainte (cr r = a t = o) 

r rayon (variable de la fonction) 

w vitesse angulaire 


(25.5) 



La figure 25.4 montre la forme d’un disque equiresistant. L’ epaisseur exterieure 
b e est generalement imposee par des raisons constructives; en remarquant que le pro- 
duit Roi est la vitesse peripherique v, on trouve l’epaisseur centrale du disque: 

pv 2 

bo = b e e 2a (25.6) 

L’epaisseur croit tres vite avec la vitesse peripherique. On a interet a utiliser un mate- 
riau leger a haute resistance. La figure 25.5 illustre 1’ application de disques equiresis- 
tants pour construire un rotor de turbine par assemblages soudes. 

25.2.3 Tambours 

La force centrifuge dans un tambour dont l’epaisseur n’excede pas 5% du dia- 
metre provoque une contrainte peripherique donnee par la formule (16.20) qui doit 
etre inferieure a la contrainte admissible; on ecrit: 


o t = a c = pv 2 


^lim 


5 


(25.7) 
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Fig. 25.5 Rotor d'une turbine a vapeur. 


La contrainte est independante de l’epaisseur du tambour, parce que la force cen- 
trifuge est proportionnelle a l’epaisseur et que la section resistante Test aussi. On choi- 
sit finalement librement l’epaisseur du tambour sans qu’on puisse reellement parler 
d’un dimensionnement. II convient de faire un calcul exact si e > 0,1 R. 


<h 




Fig. 25.6 Tambour de centrifugeuse : (a) pression centrifuge; (b) pression du tambour et pression du pro- 
duit. 


On rencontre des machines, par exemple des centrifugeuses, dans lesquelles se 
trouve une couche de matiere qui exerce une pression centrifuge dans le tambour 
(fig. 25.6a). La charge d’inertie est la somme de la pression p p exercee par le produit 
et de la charge centrifuge p t du tambour. Pour des couches minces, on a 
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Pc ~ (pp e p + pe]Rm 2 (25.8) 

avec: 

R rayon interieur du tambour 
e p epaisseur du produit 
e epaisseur du tambour 

p p masse volumique du produit 
p masse volumique du materiau du tambour 
co vitesse de rotation 

Cette pression provoque une contrainte circonferentielle qui doit etre inferieure a 
la contrainte admissible. 


c>t 


Pc R 

e 




2 2 


R z co 


R lim 

s 


Cette inequation fournit l’epaisseur cherchee du tambour: 


e > 


P P 


R 


lim 


- pv" 


(25.9) 


Elle croit tres vite lorsque la vitesse peripherique augmente. Pour une epaisseur du 
tambour donnee, on peut aussi calculer la vitesse de service maximale admissible. 

Un tambour de turbomachine portant une serie d’aubes subit une contrainte 
accrue par la force centrifuge des aubes. Comme dans le cas de la centrifugeuse 
traite ci-dessus, l’epaisseur du tambour serait tres forte, d’autant plus qu’il faut 
encore tenir compte du moment de flexion provoque par la liaison de l’enveloppe 
aux disques d'extremite. La construction representee a la figure 25.5 est beaucoup 
plus favorable. Dans la partie gauche du rotor, on se contente d’un tambour cylindri- 
que parce que la vitesse peripherique y est plus basse que dans les etages a grand 
diametre. 


25.2.4 Cylindres longs et pleins 

Un cylindre long et plein, tel un arbre, est sollicite par des contraintes radiales, 
circonferentielles et axiales. Elies sont toutes maximales au centre du cylindre et 
valent: 


°x 


o 


a 




3-2 p 

8(1 - 7 ) 


pv x 


P 

4 (i - p) 


pv 


2 


(25.10) 


Onvoitque o a = 0,25 a t pour u = 0,3. 
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Dans le cas d'un materiau ductile, la contrainte de comparaison se calcule a l’aide 
du critere de rupture de l’energie de distorsion maximale. En appliquant la formule 
(24.26), on trouve: 


o 0 



(3 - 2p) 


(! - p) 


(25.11) 


Avec p = 0,3, on a cr g = 0,321 pv 2 . Dans le cas d’un disque mince plein, la for- 
mule (25.3) donne cr g = 0,413 pv 2 . On constate que le danger d’eclatement d’un 
disque est plus grand que celui d’un cylindre. La vitesse peripherique maximale 
admissible d’un arbre est 13,3% plus grande que celle d’un disque plein. 


25.2.5 Conclusions 

Cette breve etude permet de tirer les conclusions suivantes : 

• Les organes tournant en marche continue sont charges statiquement par les for- 
ces centrifuges. La theorie de la rupture basee sur l’energie de distorsion maxi- 
male s’applique pour les materiaux ductiles. 

• La contrainte croit avec le carre de la vitesse peripherique. 

• La vitesse peripherique est limitee par la resistance specifique R\[ m /p du mate- 
riau et par la geometrie. 

• On eleve la vitesse peripherique en choisissant un materiau offrant une grande 
resistance specifique et en soignant la geometrie du rotor. II faut eviter de per- 
forer les disques . 

• On dimensionne les rotors de machines thermiques en tenant compte du fluage 
des materiaux. 


25 .3 PRECISION DE TRANSMISSION DU MOUVEMENT 

25.3.1 Criteres de dimensionnement 

Le probleme de la precision de transmission du mouvement ne se pose que dans 
les mecanismes a commande positive dont les organes doivent satisfaire les criteres 
suivants : 

• transmettre fidelement le mouvement; 

• resister aux efforts transmis. 

Precision 

Les conditions dynamiques requises pour transmettre correctement le mouve- 
ment ont ete etudiees au chapitre 15. Selon le genre de mouvement, elles se formulent 
comme suit. 

Mouvement periodique 

La pulsation propre la plus basse oq du mecanisme doit etre sensiblement 
superieure a l’harmonique de rang m de la pulsation d’excitation fondamentale Oqu’on 
veut encore transmettre fidelement. On impose generalement une pulsation relative 
limite /J lim par rapport a la fondamentale ou /; m lim par rapport a l’harmonique, alors 
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Q Q 

Wj > m = 

Pm lim P\im 


(25.12) 


Cette relation constitue l’inegalite de dimensionnement a la precision de 
transmission de mouvements periodiques. Les pulsations relatives limites se deter- 
mined sur la base de l’erreur de transmission admissible par les formules (15.55) 
ou (15.56). 


Mouvements aperiodiques 

L’erreur dynamique depend du rapport de la duree T du mouvement a la periode 
propre la plus longue du mecanisme (§ 15.4.9). Elle est inferieure a une certaine 
erreur limite lorsque 


T 

7 | 



lim 


(25.13) 


La valeur du rapport limite depend de la loi du mouvement et de l’erreur admis- 
sible (voir les formules (15.99) et (15.106)). Exprimons I] par la pulsation propre co l , 
on obtient la condition de dimensionnement suivante: 


CO j > 


2 it ( T\ 



(25.14) 


Resistance 

Le critere de resistance conduit a un calcul traditionnel pour lequel on applique 
aux pieces les efforts cinetostatiques et dynamiques comme explique a la section 17.3. 


25.3.2 Arbres oscillants 

Un arbre (fig. 25.7) est entraine a son extremite A par un mouvement harmonique 
d’amplitude cp et de pulsation £2. II transmet ce mouvement a un organe (3) represente 
par un volant avec le moment d’inertie 7; cet organe exige le couple d’entrainement 
statique M e . 


3 




Fig. 25.7 Arbre oscillant. 
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Precision 

L’arbre doit transmettre le mouvement avec une erreur maximale acceptable don- 
nee. La pulsation propre de l’oscillateur constitue par l’arbre et le volant doit satisfaire 
la relation 


m 0 > (25.15) 

P lim 

ou la pulsation relative limite /J ]im est calculee en fonction de l’erreur par la formule 
(15.55). Calculons la pulsation propre de I'oscillateur. Larigidite en torsion de l’arbre vaut 



l 


avec: 

G module d’elasticite de cisaillement 
/p moment quadratique polaire de l’arbre 
i longueur 

Le moment d’inertie de I'oscillateur se compose du moment d’inertie du volant et 
du moment d’inertie de l’arbre reduit au volant. Si le premier predomine largement, on 
a selon la figure 1 3 .7 : 

J* = J + ' pl n t 
3 p 

ou le facteur 1/3 reduit le moment d’inertie de l’arbre pour le premier mode vibratoire. 
La pulsation propre vaut maintenant 


w 0 = 


j k 

v 7* 


j G/ P 

r ( j + 


(25.16) 


II est interessant de remarquer que la pulsation propre du premier mode de 
l’arbre, s’il ne portait pas de volant, vaudrait, selon cette formule, 


1 

"o = 

* V P 


Par un calcul exact, avec un arbre a masse uniformement repartie, encastre a une 
extremite, on trouve 


co 0 


it j G 

2 typ 


(25.17) 
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La valeur approchee est 10% superieure a la valeur exacte. 

La pulsation propre en torsion d’un arbre est independante de son diametre et 
inversement proportionnelle a sa longueur. 

Portons maintenant l’expression (25.16) dans (25.15). On obtient une inequation 
qui fournit le moment quadratique polaire de V arbre necessaire pour transmettre fide- 
lement le mouvement. Pour un arbre plein, on a le diametre: 


d Q 


4 [32 77 




f a V 

l Aim j 


Q 

i Aim 


(25.18) 


Dans le cas oil le moment d’inertie J est nul ou insignifiant, le diametre requis est 
aussi nul parce que la pulsation propre d’un arbre lisse est independante de son diame- 
tre; en fait il peut etre quelconque. 


Resistance 

L’ arbre est sollicite en torsion par le couple d’entralnement statique et par le cou- 
ple d’inertie du volant. Le couple maximal calcule par (17.16) vaut, en negligeant 
l’inertie de P arbre, 


M t max = + p 2 J q> Q 2 


(25.19) 


ou p 2 est le facteur d’amplification dynamique donne par la formule (15.45). 

L’ application de la formule (24.62) donne le diametre de l’arbre plein necessaire 
du point de vue de la resistance: 


16 M e + P 2 J V 

y T t pd 


(25.20) 


ou T t pd est la contrainte de torsion de predimensionnement definie par la formule (24.60). 

Diametre de l’arbre 

La figure 25.8 represente les diametres en fonction de la pulsation du mouve- 
ment. Le diametre effectif de l’arbre doit satisfaire a la fois les conditions de resistance 
et de precision. II existe un domaine dans lequel l’arbre est dimensionne par le critere 
de precision et deux autres ou il Test par celui de resistance. 

Afin de comparer la taille des arbres calcules selon 1’un ou l’autre des criteres de 
dimensionnement, calculons le rapport d^kl a avec les formules (25.18) et (25.20). On 
trouve 


A 2 

d a 


= V 2 


12 r 


r t pd 


Jl 


Q 


\ 16 M e + u 2 J ([ Q 1 


pt 


I Q \ 2 Ain 
( Aim j 


(25.21) 
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Fig. 25.8 Diametre d’un arbre oscillant en fonction de la pulsation du mouvement: (a) avec un couple stati- 
que; (b) couple statique nul. 



Ce rapport a Failure representee a la figure 25.9 en fonction de la pulsation du mou- 
vement. II presente un maximum pour la pulsation . 

Domaines de dimensionnement 

Selon la figure 25.8(a), le critere de dimensionnement a la precision du mou- 
vement domine entre les pulsations de transition £2 t] et Q a ■ La transition superieure 
n’existe que si le moment d’inertie de l’arbre est negligeable par rapport a celui du 
volant. Mais elle est generalement superieure a la pulsation de travail rencontree dans 
les mecanismes oscillants habituels. La transition inferieure est plus interessante. On 
trouve en principe sa valeur en faisant cIq = d a dans (25.21). Mais cette equation ne 
permet pas d’en tirer analytiquement la pulsation de transition £? tl . Elle peut en 
revanche fournir le couple d’entrainement statique pour une valeur £2 tl donnee. On 
obtient 
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jt 

i 2 


T t pd 


-,3/4 


Jt 


/ o,j \ 


3/2 


- (25.22) 


On trouve le diametre de l’arbre correspondant a la pulsation de transition en 
introduisant cette valeur du couple statique dans l’expression (25.20). II vient 


, _ 9 4 ) 2 ji ia tl 

71 1 e2 fa tl ) Ifium (25.23) 

i °-3 pt (nLi 

II est remarquable que ce diametre soit independant de la resistance du materiau de 
l’arbre. 

Erreur dynamique 

Les praticiens dimensionnent habituellement les arbres uniquement a la resis- 
tance. Calculons 1’ erreur de transmission d’un mouvement harmonique provoquee par 
un tel arbre. En negligeant l’inertie de l’arbre, la pulsation relative s’ecrit: 


P = 


Q 

co 0 



(25.24) 


L’ erreur relative de precision vaut, avec (15.56), 

e » P 1 = Q 1 (25.25) 

GI p 

En introduisant maintenant le moment quadratique polaire de surface et l’expression 
(25.19) du diametre de resistance, il vient: 


e 


t 4/3 

1,1624 -^-Jl 




(m c + J cp ) 


\ 4/3 


(25.26) 


L’ erreur augmente avec la resistance du materiau utilise parce que le diametre de 
l’arbre diminue lorsque la resistance crolt; l’arbre est alors trop souple. Lorsque le 
couple d’entralnement est nul, il reste 


e 


1,1624 


r 4/3 
r t pd 


l 

/ 1/3 (m 2 v) 4 I 3 q 2/3 


(25.27) 
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Application numerique 

Un arbre plein en acier doit transmettre un mouvement harmonique, amplitude 
cp = 0 ,5 et pulsation Q = 30 s” 1 , avec une precision e = 1 % a une inertie J = 0,1 kg m 2 . 
Par (15.55), /3 ]im =0,1; par (15.45) et en negligeant l’amortissement, fi 2 = 1. En 
outre, p =7860 kg/m 3 , G = 77 GPa, T tpd = 50 MPa. 

On obtient par (25.21): 

dQ = 1,672 pour M e =0 
d o 

— = 1,479 pour M e = 20 Nm 
d a 

Dans cet exemple, l’arbre necessaire pour transmettre fidelement le mouvement 
est sensiblement plus gros que celui qui suffit pour transmettre le couple. 

La pulsation de transition peut se tirer de l’equation (25.22). Une calculette gra- 
phique donne £2 tl = 6,745 s _1 pour le couple statique M e = 20 Nm . Puisque la 
pulsation du mouvement est plus elevee, on se trouve dans le domaine de dimension- 
nement a la precision (fig. 25.8a). Le diametre de P arbre cherche se calcule done a 
l’aide de la formule (20.18): cIq = 0,0278 m . On choisit finalement un diametre de 
30 mm. 

Le dimensionnement traditionnel de P arbre par le critere de resistance, formule 
(25.20), aurait donne d a = 0,0188 m et conduit sans doute a prevoir un arbre de 20 
mm de diametre seulement. 

Calculons encore Perreur de transmission de mouvement lorsque P arbre est exe- 
cute avec le diametre voulu par le calcul de resistance. La formule (25.26) donne 
e = 7,8% pour M e = 0 
e = 4,8% pour M e = 20 Nm 

Ces resultats prouvent qu’il faut toujours dimensionner Parbre a la precision des 
qu’on exige que Perreur de transmission soit petite. 

Conclusions 

Le developpement ci-dessus et des evaluations numeriques permettent les con- 
clusions suivantes : 

• un arbre oscillant doit etre dimensionne a la precision du mouvement et a la 
resistance; 

• au-dessus d’une certaine pulsation de transition du mouvement, Parbre est plus 
gros que s’il avait ete dimensionne seulement a la resistance; 

• le dimensionnement a la resistance prime au-dessous de cette pulsation de 
transition et parfois au-dessus d’une transition superieure; 

• on court le risque d’une mauvaise transmission de mouvement avec de fortes 
vibrations en ne dimensionnant un arbre qu’a la resistance. 

25.3.3 Moyeux 

On a montre que, selon la pulsation de l’oscillation et la precision exigee, le dia- 
metre d’un arbre dimensionne du point de vue de la precision de transmission du mou- 
vement est plus gros que ne l’exigerait seulement sa resistance. Examinons les reper- 
cussions sur les liaisons arbre-moyeu, en particulier pour un moyeu frette. 
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frette. 


En supposant une pression de contact uniforme (fig. 25.10), le couple transmis- 
sible vaut : 


M = 


n , ,2 f 1 

— b d^p — 


(25.28) 


avec: 

b longueur du moyeu 
d diametre de l’arbre 
p pression de serrage 
S facteur de securite au glissement 
u coefficient de frottement 

Le couple a transmettre est habituellement connu, la pression necessaire s’obtient 
en choisissant convenablement le serrage, c’est-a-dire la difference entre le diametre 
de l’arbre et l’alesage du moyeu avant le montage. En supposant que le moyeu soit sol- 
licite uniquement dans le domaine elastique, la theorie de l’energie de distorsion maxi- 
male donne la contrainte de comparaison dans le moyeu. On trouve, par exemple dans 
[25 .2, 25 .3 , 25 .4] , pour un arbre plein , 


_ 3A ' ; 1 1 p (25.29) 

g K 2 - 1 

oil K est le rapport du diametre exterieur du moyeu a son alesage : 

K - — (25.30) 

d 

Les proportions usuelles des moyeux decoulent de considerations de resistance. 
On admet habituellement, pour des arbres en acier et selon les genres de materiaux des 
moyeux : 

• moyeux en acier : D = f 1,8 ... 2,5) d b= (0,6 ... 1 )d 

• moyeux en fonte : D- (2,2 ... 2,7) d b= (1,2 ... 1,5) 


364 


CONCEPTION DES MACHINES 


La pression de contact necessaire pour transmettre le couple se tire de (25 .28) . En 
introduisant cette valeur dans (25.29), on trouve la contrainte de comparaison dans un 
moyeu adapte a un arbre dimensionne a la resistance : 

2 S V 3 K£ + 1 M (25.31) 

go ' » b a dl - 1 n 

ou K a — D a ld a . 

L’ arbre dont le diametre est dimensionne selon un critere dynamique doit trans- 
mettre au moyeu le meme couple que s’il etait dimensionne a la resistance, mais on 
peut a priori donner au moyeu d’autres proportions. La contrainte de comparaison 
vaut, par analogie avec (25.31), 


o 2 S V 3 k q + 1 M (25.32) 

n b Q d l Kq - 1 LI 
et Kq = D Q /d Q . 

Pour une contrainte egale, le diametre exterieur relatif du moyeu adapte a l’arbre 
calcule dynamiquement differe de celui destine a un arbre dimensionne a la resistance. 
En egalant (25.31) et (25.32) on obtient 

+ 1 Kl- l _ bQ(do\ 2 

Kq - 1 v 3^ + 1 b a \d a } 

Cette equation fournit 


i f 2 + y4/ 2 - 3 
f 2 - 3 


avec le parametre 

r = b Q ( d Q \ \/3.gp + 1 

b a { d a ) Kl - 1 

La figure 25.11 montre qu’un moyeu monte sur un arbre dimensionne sur une 
base de precision de mouvement est plus mince que s’il est monte sur un arbre plus 
petit dimensionne a la resistance; son allure differe nettement de la proportion habi- 
tuelle (fig. 25.12). Ce resultat s’explique par le fait que la pression de serrage neces- 
saire pour transmettre un couple diminue lorsque le diametre de l’arbre augmente car 
la force peripherique transmise est inversement proportionnelle au diametre. 

Pour les besoins de la pratique, on peut calculer un arbre a la resistance, choisir 
les proportions usuelles du moyeu, puis agrandir son alesage pour y passer l’arbre cal- 
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Fig.25.U Diametre exterieur relatif d’un moyeu pour un arbre dimensionne dynamiquement compare aux 
proportions d’un moyeu monte sur un arbre dimensionne a la resistance. 




Fig. 25.12 Proportion de moyeux frettes avec la meme contrainte de comparaison: (a) arbre dimensionne a 
la resistance; (b) arbre dimensionne a la fidelite du mouvement. 


cule a la precision. On determine ensuite le serrage pour obtenir la pression necessaire 
tiree de l’equation (25.28). 

Des moyeux clavetes ou a cannelures peuvent egalement etre moins epais lorsque 
l’arbre est plus gros que ce que necessite sa resistance, sous reserve que les concentra- 
tions de contrainte dans les rainures ne deviennent pas excessives. 

25.3.4 Bras oscillants 

Un bras oscille autour d’un axe (fig. 25.13). On simplifie l’ecriture en admettant 
i ** R parce qu’il est relativement long par rapport au rayon du moyeu. Avec une sec- 
tion uniforme A et une masse volumique p, sa masse vaut 


m = pAR 


Dimensionnons la section du bras du point de vue de la precision du mouvement 
execute par son extremite et de sa resistance aux efforts d’inertie. 
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Fig. 25.13 Bras oscillant. Fig. 25.14 Charges dynamiques du bras de la figure 

25 . 13 . 


Precision 

Cherchons la taille de la poutre necessaire pour obtenir une certaine precision de 
transmission. La pulsation propre du bras (masse continue) encastre dans l’arbre est 
donnee par [25.5] (voir aussi le paragraphe 13.4.1): 


COj = 


1,875 2 j El 

r 2 ypA 


(25.34) 


oil I est le moment quadratique de surface valable pour la flexion. 

La precision du mouvement harmonique de pulsation Q est acceptable si 


Q 

Aim 


La pulsation relative limite /J] lm depend de la precision desiree selon la formule 
(15.55). La combinaison des deux dernieres relations fournit 


L > rA 

A 12,36 f% m E 


(25.35) 


Resistance 

La force centrifuge F c (fig. 25.14) provoque la contrainte de traction au moyeu: 


1 R ., 
o c = — m — cp 


pR 2 cp 2 


L’ acceleration angulaire occasionne une charge laterale d’inertie dont le moment 
de flexion resultant au pied du bras vaut 
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et la contrainte de flexion 


CT f = 


A 

31V 


pR 3 cp 


ou W est le moment de resistance du bras. 

Cette contrainte est amplifiee par les vibrations laterales; designons par u le fac- 
teur d’amplification dynamique. On a maintenant la contrainte resultante 


O = O c + f-lOf = 




(25.36) 


Admettons, par exemple, un mouvement harmonique 
cp = cp cos Qt 

Si la poutre vibre dans son premier mode, u = q 2 donne par (15.45), on obtient: 

a = pR 2 w Q 2 ( — sin 2 Q t + u 7 R cos £2t\ (25 .37) 

[2 Z 3W ) 

Compte tenu de la geometrie habituelle, une evaluation prouve que 1’ amplitude 
du second terme de la parenthese est plus grande que celle du premier; la contrainte 
maximale vaut alors 


tfmax “ l- l 2 P V & (25.38) 

3 Vr 

La contrainte effective ne doit pas exceder la contrainte admissible par le mate- 
riau. Avec le concentrateur de contraintes a l’encastrement du bras dans le moyeu, la 
contrainte limite vaut 


0 \ = CC/Df 
KffS 

avec: 

cr D f limite de fatigue du materiau en flexion alternee 
c facteur de correction de la resistance (23.25) 

Kff facteur d’entaille en flexion 

S facteur de securite 


(25.39) 


L’inegalite de securite cr max < cj] tournit la taille de la section necessaire, soit: 


IV 

A 


Pi 


R 3 

3 



(25.40) 
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Section du bras 

Le profil du bras doit satisfaire la condition de resistance et celle de precision. 
Supposons un profil rectangulaire, largeur b et hauteur /i,ona: 

1 _ hl 
A ~ 12 

W _ h 
A ~ 6 


Avec ces relations, la formule (25.35) donne la hauteur h q necessaire pour 
obtenir la precision du mouvement souhaitee, et (25.40) fournit la hauteur h a neces- 
saire du point de vue de la resistance. La figure 25.15 montre Failure de ces dimen- 
sions en fonction de la pulsation du mouvement. En dessous d’une certaine pulsation 
de transition £2 t , la taille du bras est determinee par Fexigence de precision du mou- 
vement, au-dessus c’est le critere de resistance qui est determinant. On trouve aise- 
ment que la pulsation de transition pour un bras de section rectangulaire vaut 


0,493 a x 1 
Aim V P E ‘ U 2 R V 


(25.41) 


La hauteur du profil est independante de sa largeur, mais on choisira judicieu- 
sement une largeur suffisante pour que la pulsation propre laterale soit superieure a 
£2 t . En effet, Fexperience montre qu’il existe aussi toujours une vibration laterale 
excitee par le mouvement oscillant a cause des inevitables dissymetries. 



Fig. 25.15 Taille d’un bras oscillant en fonction de la pulsation d’ oscillation. 


Si le bras etait encore sollicite par un moment de flexion constant provoque par 
une charge exterieure, on aboutirait aux memes conclusions que dans le cas de l’arbre 
oscillant etudie au paragraphe 25.3.2. II existerait aussi un domaine a basse vitesse oil 
le dimensionnement a la resistance serait predominant. 
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Application numerique 

Un bras en acier effectue un mouvement harmonique d’une amplitude <p = 0,3 rad. 
Ses caracteristiques sont: p = 7860 kg/m 3 ; E = 200 GPa; 0 \ = 100 MPa; rayon/? = 0,3 m. 
On veut la pulsation relative limite p\\ m =0,1 pour laquelle on estime u 2 = 1 ,01 . 

La formule (25.41) donne la pulsation de transition £2 t = 137 s ’ 1 ou 21 ,8 Hz. Cette 
frequence est superieure a la vitesse des machines de conditionnement habituelles, leur 
bras doit done etre dimensionne selon le critere de precision du mouvement. 

25.3.5 Loi du mouvement 

Meme s’il ne s’agit pas a proprement parler d’un probleme de dimensionnement, 
rappelons qu’on peut accroitre la vitesse d’un mecanisme en choisissant une loi du 
mouvement convenable. Ce probleme et la determination de la vitesse limite, pour une 
precision de mouvement donnee, ont ete discutes dans la section 15.9. 


25.4 VIBRATION DES MECANISMES 

25.4.1 Criteres de dimensionnement dynamique 

Les mecanismes sont le siege de vibrations qui surchargent et fatiguent leurs pie- 
ces. Leurs pulsations propres ne doivent pas coi'ncider avec une pulsation excitatrice, 
sauf s’il s’agit de construire un resonateur (§ 18.3.3). 

Les pulsations propres d’un mecanisme a c ommande positive constmit pour 
transmettre fidelement le mouvement sont habituellement assez elevees pour qu’il n’y 
ait pas a craindre de vibrations exagerees. Mais on verifiera quand meme qu’aucune 
vibration dangereuse ne soit excitee par une harmonique d’un mouvement periodique 
(§ 17.4.4). 

On ne demande generalement pas aux mecanismes a commande non positive une 
rigidite particuliere du point de vue de la precision de transmission du mouvement. 
Mais il faut neanmoins veiller a ce que des perturbations d’efforts ou de mouvement 
ne soient pas en resonance avec une pulsation propre du systeme. En ne considerant 
que la pulsation propre la plus basse aq et une pulsation perturbatrice Q , on exige, 
selon le regime de fonctionnement voulu : 

• regime sous -critique: 

®l ^ 7 (25.42) 

Pi 

• regime surcritique : 

oh ^ f (25.43) 

P2 

avec, habituellement fi\ ~ 0,7 et /J 2 = 1 ,25. Ces valeurs de la pulsation relative con- 
sistent a admettre le doublement des efforts dynamiques perturbateurs par le jeu de 
T oscillate ur. 

La perturbation est frequemment en relation avec la vitesse m de l’arbre de com- 
mande principal de la machine. 
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Q = Nco (25.44) 

oil N est le plus souvent un nombre entier. Les conditions de dimensionnement dyna- 
mique deviennent : 

• regime sous -critique: 

N 

Wi > — oi (25.45) 

Pi 

• regime surcritique : 

N 

toj < — co (25 .46) 

Pi 

II s’agit parfois d’attenuer des chocs. Dans ce cas, il faut que la periode propre de 
I'oscillateur soit superieure au double de la duree T du choc (§ 17.4.7). La condition de 
dimensionnement s’exprime alors par 


aq < 


it 

T 


(25.47) 


25.4.2 Arbres tournants 

Les arbres doivent satisfaire quatre conditions : 

• transmettre le mouvement sans deformation de torsion dynamique exageree; 

• resister aux efforts de torsion et de flexion; 

• fonctionner en dehors des regimes critiques de flexion; 

• ne pas flechir exagerement du fait des charges appliquees. 

Parfois on exige encore que le couple transmis n’ inverse pas son sens sous l’effet 
des vibrations, afin que les pieces ne battent pas dans les jeux avec des chocs dange- 
reux, notamment pour les engrenages et les liaisons arbres-moyeux. 

Le probleme de la vitesse critique de flexion sera traite a la section 25.5, celui de 
la flexion statique a la section 25 .7 . 

Examinons le dimensionnement d’un arbre a la resistance en tenant compte d’une 
perturbation harmonique du couple d’entramement. 

Pulsation propre en torsion 

Un arbre relie deux masses tournantes (fig. 25.16). Sa deformation permet des 
vibrations de torsion dont la pulsation propre en regime libre non amorti est donnee 
par la formule (17.23). Apres introduction de l’expression de la rigidite de l’arbre, on a 


'\ it Gd 4 | 

(l , 1 \ 

1 32 t 1 

[Jl Ji ) 


(25.48) 


Posons, pour simplifier l’ecriture, 
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a 



(25.49) 


alors 


co j = ad 2 


(25.50) 


La pulsation propre de I’oscillateur de torsion est proportionnelle au carre du dia- 
metre de I’arbre. 


On sait que le comportement dynamique du mecanisme depend considerable- 
ment de la pulsation propre en torsion du systeme; par exemple la precision d’un usi- 
nage ou celle du positionnement d’un robot. Un groupe est frequemment excite par 
une perturbation dont la pulsation fondamentale est proportionnelle a la vitesse de 
rotation, £2 = N co . L’ aptitude au fonctionnement exige de ne pas depasser une cer- 
taine limite de la pulsation relative par rapport a Tharmonique m d’une excitation 
periodique, soit: 

„ £2 Nco 

Pm = m = m m - Pm lim 

®1 ad Q 

Cette relation fournit le diametre de l’arbre necessaire: 

Nco 

d Q = m— (25.51) 

V a Pm lim 

11 croit avec la racine carree de la vitesse. 

II existe un diametre critique d c pour lequel la pulsation propre est egale a l’har- 
monique de la pulsation perturbatrice (resonance). Avec (25.50) on a 

m £2 = ad 2 (25.52) 

Mais, avec le diametre d la pulsation propre effective vaut 

aq = ad 2 



l 


Fig. 25.16 Schema d’un arbre de transmission. 


et la pulsation relative vaut 
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2 

p m = m P = m — = (25.53) 

co x \ d / 

Cette expression est representee a la figure 25.17. Le regime est sous-critique lors- 
que le diametre de l’arbre est superieur au diametre critique de resonance parce que la 
pulsation propre est alors superieure a la pulsation de l’harmonique perturbatrice. 



Fig. 25.17 Pulsation relative en fonction du diametre relatif. 


Resistance 

Supposons que l’arbre represente a la figure 25.16 entraine un mecanisme pre- 
sentant un couple perturbateur harmonique tel que 

M e = M e + Mp cos Qt 

Le couple maximal transmis par l’arbre vaut, avec (17.43) 

M max = Me + M2 Xl M p (25 .54) 

ou ,11 2 est le facteur d'amplification dynamique (15.45) et, selon (17.26), le facteur 
d’inertie est 


*2 " 


J\ + J 2 


La pulsation propre du systeme, et done le diametre de l’arbre, intervient dans 
la valeur du facteur d’amplification dynamique. On cherche comment evolue la 
contrainte de torsion avec le diametre en vue d’effectuer un dimensionnement 
direct. 

En negligeant l’amortissement, le couple maximal transmis par l’arbre vaut 




Me + 


1 

1 - p 2 


XiM v 


(25.55) 
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Calculons maintenant la contrainte de torsion pour un arbre plein : 






16 

M 

,3 2 "max 

nd J 


Apres introduction de la pulsation relative (25.53) avec m = 1, du couple (25.55) et des 
changements d’ecriture, on trouve: 




t 


\ 


1 + 


\ 



16 Me /J c \ 3 
nd~! \ d / 


(25.56) 


La figure 25.18 represente cette fonction du diametre. La contrainte tend vers 
l’infini pour le diametre critique qui met le systeme en resonance. Lorsque L arbre est 
plus fin, la frequence propre diminue et l’oscillateur fonctionne en regime surcritique. 
II est au contraire en regime sous-critique si le diametre est plus gros que le diametre 
critique. 



Fig. 25.18 Contrainte de torsion dans un arbre soumis a une perturbation harmonique en fonction de son 
diametre relatif. 


Inversion du couple 

L’inversion periodique de l’effort transmis par un element de mecanisme est 
indesirable parce que les liaisons battent dans leur jeu en matant les surfaces fonc- 
tionnelles et en generant du bruit. Ce phenomene dangereux peut provoquer la rupture 
de dents d’engrenages. 
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Le couple minimal transmis par un arbre avec une perturbation harmonique vaut 


M„ 


Me 


1 

1 - p 2 


X2^ p 


(25.57) 


Le couple ne s’inverse pas si M mln > 0 . En introduisant la valeur de la pulsation 
relative, on obtient une inequation qui fournit le diametre de L arbre dans le domaine 
sous -critique. 11 vient: 


d > d M = 


Q 


Xi 


Mp 

M, 


avec: 

a_ coefficient de pulsation propre (25 .49) 

Me couple moyen d’entrainement 
M p amplitude du couple perturbateur du recepteur 
£2 pulsation de la perturbation 


(25.58) 


Si l’arbre etait plus petit que c/ M , la pulsation propre serait trop basse, la per- 
turbation serait trop amplifiee et le couple s’inverserait. 

Le couple s’inverse toujours si 


X 2 M p > Me 


(25.59) 


Diametre de l’arbre 

La contrainte de torsion ne doit pas depasser la contrainte de predimensionne- 
ment r t pd qui tient compte par anticipation de la charge en flexion, des concentrations 
de contraintes et du materiau (§ 24.5.1), alors 


T t - T tpd 


(25.60) 


En introduisant (25.56), on obtient une inequation qui fournit le diametre de 
l’arbre satisfaisant la condition de resistance: 


d > d a (25.61) 

Ce calcul est valable tant que la parenthese de la formule (25 .56) representant le fac- 
teur d’application est inferieure a 2 (§ 24.6.3). 

II faut encore respecter la relation (25.58) si le couple transmis par l’arbre ne doit 
pas s’inverser. En outre, on doit eventuellement aussi tenir compte du diametre calcule 
par (25.51) du point de vue du comportement dynamique. 

Les diametres limites sont represents dans la figure 25.19. L’arbre s’execute 
finalement avec un diametre superieur ou egal au plus grand des trois. 
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Application numerique 

Un arbre relie deux volants d’inertie. 11 transmet un couple moyen de 100 Nm, la 
machine entrainee provoque un couple perturbateur de Crete de 40 Nm. 

J ] = J 2 = 0,1 kg m 2 Q = 60 s- 1 

G = 77 GPa X 2 = °’ 5 

r tpd = 30 MPa i = 0,92 m 

Le coefficient de pulsation propre (25 .49) vaut a = 405 500 m' 2 s _1 . 

Le calcul donne: 

• le diametre satisfaisant la condition de resistance (25.56): d > 27,4 mm 

• le diametre evitant l’inversion du couple (25.58): d > 12,9 mm 

On choisit d = 28 mm. 

La pulsation propre par (25.50) vaut: co j = 405 500 x 0,028 2 = 318 s -1 , et 
/3 = 60/318 = 0,1887. Par (25.55), on a 


M max = 100 + t 0,5 x 40 = 120,7 Nm 

max 1 - 0,1887 2 


25.4.3 Bielles 

Les forces d’inertie d’une bielle en mouvement rapide excitent des vibrations 
dans le plan du mouvement en provoquant des contraintes de flexion qui se superpo- 
sent aux contraintes provoquees par Peffort transmis. Les criteres de dimensionnement 
d’une bielle sont: 

• la resistance mecanique; 

• la pulsation propre de vibration de flexion; 

• le flambage. 

Resistance 

Une bielle en rotation est sollicitee en flexion par les composantes transversales 
des forces d’inertie (fig. 25.20). La manivelle de rayon R tournant a la vitesse Q pro- 
voque l’acceleration maximale R Q- a la tete de bielle. Supposons que la bielle ait une 
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Fig. 25.20 Charge laterale d’une bielle. 




(a) 


(b) 



Fig. 25.21 Facteur de flexion d’une bielle: (a) bielle en translation, ip = 0,125 ; (b) pied de bielle coulissant, 
ip = 0,0642. 


section uniforme, on trouve que son moment de flexion maximal vaut, compte tenu 
d’une surcharge vibratoire, 


M = P Al 2 R Q 2 


avec: 

Pi 

n> 

p 

i 

A 

R 

Q 


facteur d’amplification dynamique (15.45) 

facteur de flexion 

masse volumique du materiau 

longueur cinematique de la bielle 

section de la bielle 

rayon de la manivelle 

vitesse de rotation de la manivelle 


(25.62) 


Le facteur de flexion tient compte de la distribution de l’acceleration transversale le 
long de la bielle. Sa valeur maximale est comprise entre les limites indiquees a la 
figure 25.21 lorsque 1’ angle OAB est droit. 

La contrainte de flexion vaut 


Of = 


M Ae 

--e = PlVP — 

' Y •* Y 


£ 2 RQ 2 


(25.63) 


ou 7 X est le moment quadratique de la surface de la section de la bielle autour de l’axe 
neutre transversal x-x et e la plus grande distance du bord exterieur a la fibre neutre 
(fig. 25.22). L’axe y-y se trouve dans le plan du mouvement. 


DIMENSIONNEMENT A LA VITESSE ET AUX DEFORMATIONS 


377 



La bielle est encore soumise a une force de traction F. La contrainte totale doit 
etre inferieure a la contrainte admissible, par consequent: 

h [ + M2 ipp^-fiRG 2 s a adm (25.64) 

A I x 

Toutes les grandeurs geometriques de la section peuvent s’exprimer en fonction 
d’une de ses dimensions, par exemple la hauteur h. Pour une forme donnee, le premier 
terme varie comme h 2 et le second comme h 2 . La solution de cette equation du 
second degre fournit la taille h a necessaire pour la resistance de la bielle. 

Dans le cas particulier oil la contrainte de traction est negligeable vis-a-vis de la 
contrainte de flexion, on obtient 

x > p 2 ipl 2 R-^—Q 2 (25.65) 

^ e °adm 


Pulsation propre 

La bielle doit fonctionner en regime de flexion sous-critique, c’est-a-dire que sa 
pulsation propre au premier mode dans le plan du mouvement doit etre superieure a la 
pulsation excitatrice. Pour une poutre de section constante, avec Pexpression (13.7), 
on a la relation : 


ft>ly 


it 2 j E I x Q 

" J 


(25.66) 


avec: 

p masse volumique du materiau 
E module d’elasticite du materiau 
A aire de la section 

I x moment quadratique de surface par rapport a l’axe x-x 
( longueur cinematique de la bielle 

/3 pulsation relative 

Q pulsation excitatrice, vitesse de la manivelle 

On voit que la dimension de reference de la section, ou le rayon de giration, est pro- 
portionnelle a la vitesse de la manivelle. 
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Section de la bielle 

Sans rien perdre de la generality des conclusions, considerons le cas particulier 
d’une section rectangulaire b x h. 11 vient 



Ae 6 
et 



Avec ces valeurs, on trouve les solutions suivantes: 

• pour le dimensionnement a la resistance (contrainte de flexion predominante), 
L inequation (25.65) fournit 

h a > 6 ^2 ip f 2 R — £2 2 (25 .67) 

0 \ 

• pour le dimensionnement a la pulsation propre, (25.66) donne 

, /2 j n n 

h Q = \ 1 2 ^ (25.68) 

jt z \ E p 



Fig. 25.23 Dimension transversale d’une bielle en fonction de la vitesse de la manivelle. 

La figure 25.23 represente ces solutions en fonction de la vitesse. La taille est 
determinee par la pulsation propre en dessous de la vitesse de transition £2 t , ou par la 
resistance au-dessus. 

On trouve la valeur de la vitesse de transition en egalant les expressions (25.67) et 
(25.68). En approchant q 2 P ar 1/(1 - /3 2 ) , on obtient 

Q = '2 I ax 1 - I3 2 

1 6ji 2 ip R p /•. f l 


(25.69) 
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II est remarquable que cette vitesse de transition soit independante de la longueur de la 
bielle. 

Faisons une evaluation numerique pour de l’acier: p = 7860 kg/m 3 ; 
0 \ = 50 MPa; E = 200 GPa; /3 = 0,2; ip = 0,0642; S = 0,1 m. On trouve £2 t = 
55,2 s _1 ou 527 t/min. 

Cette limite est relativement basse, par consequent, la plupart du temps il suffit de 
dimensionner les bielles a la resistance vis-a-vis des efforts cinetostatiqu.es seulement. 

Flambage 

On sait (§ 21.3.5) qu’une bielle comprimee par une charge axiale pulsante est sus- 
ceptible de flamber pour une charge critique inferieure a la charge critique statique du 
faitd’uneinstabiliteparametriquetransversale.Ensupposant / < 7 X , la pulsation pro- 
pre en flexion dans le plan transversal x-x de la section (fig. 25.22) vaut, selon (13.7), 


ft»l x 


TC 2 j E ly 

\ p 7 


Dans le cas d’une section rectangulaire de largeur b, on trouve 


40 1 * 


3t 


y 12 p 


(25.70) 


(25.71) 


La bielle est comprimee par une force qui presente une composante alternative : 
F = F m + F a cos Qt 

Ecrivons le rapport de la force moyenne a la charge critique de flambage tiree de 
F inequation (21.21). II vient: 



UQ} 2 
4\cu 


v - 1 


1 

1 + I^ 
2^ m 


(25.72) 


avec: 

F m force de compression moyenne 

F a amplitude de la charge alternee 

F c force critique de flambage 

Q pulsation de la composante alternee de la charge 

oi| plus petite des pulsations propres de flexion de la bielle 

Une vibration parametrique puis le flambage dynamique surviennent lorsque 
cette inegalite n’est pas satisfaite. La force moyenne de flambage est toujours infe- 
rieure a la charge critique. 

Calculons encore le rapport de la force de compression maximale 
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F = F + F 

1 max 1 m T 1 a 

a la charge critique. On trouve la condition d’aptitude au service: 


■H-Y 

4Uj/ j 


1 + ^A 



1 + I^ 

2 F 


(25.73) 


La force maximale theorique est superieure a la charge critique lorsque Q « a> x . 
Mais, compte tenu du caractere dangereux du flambage et de l’effet negatif de petites 
flexions initiales (§ 21.3.4), on respectera finalement la condition suivante: 


F < F S r 
max g 


-UR) 2 - 

A\m x ) . 


(25.74) 


La valeur du facteur de securite S est celle communement admise pour le flambage : 
3 a 5. 


Application numerique 

Une bielle en acier possede une section rectangulaire avec b = 0,035 m et t = 0,9 m. 
La formule (25.71) donne tw lx = 621 s 1 . Le crochet de l’expression (25.74) prend une 
valeur significative, par exemple inferieure a 0,9, lorsque Q < 393 s’ 1 . 

On constate que le flambage dynamique par vibration parametrique des bielles 
n’est a craindre que pour des bielles tres elancees et rapides. 

25.4.4 Frequences propres de pieces 

Les calculs des frequences ou pulsations propres des divers modes de pieces 
quelconques s’effectuent a l’aide de logiciels d’elements finis; ils se verifient expe- 
rimentalement par L analyse modale. On peut evaluer la pulsation propre des premiers 
modes de modeles simples par les formules et methodes habituelles, mais l’effet des 
liaisons est souvent difficile a apprecier. L’etude des poutres continues, pour lesquelles 
existent des solutions analytiques, permet d’avoir une idee de l’influence des liaisons. 

Les pulsations propres de flexion d’une poutre sont donnees par [25.6, 
25.7,25.8]: 


w k 


4 

l 2 y pA 


avec: 

E module d’elasticite 
p masse volumique 

I moment quadratique de surface pour la flexion 
A aire de la section 


(25.75) 


DIMENSIONNEMENT A LA VITESSE ET AUX DEFORMATIONS 


381 


t longueur de la poutre 
A k facteur d’onde 

L’indice k indique l’ordre du mode. La valeur numerique du facteur d’onde depend des 
conditions aux limites. Le tableau 25.24 donne des valeurs pour les deux premiers 
modes. Comparons les pulsations propres d’une poutre encastree, ou avec des 
appuis, aux pulsations propres d’une poutre libre-libre en calculant le rapport 

- — (25.76) 

m U k 

La valeur de ce rapport figure aussi dans le tableau. On constate que: 

• les pulsations propres d’une poutre encastree a ses deux extremites sont egales 
a celles d’une poutre libre-libre; 

• les pulsations propres avec d’autres liaisons sont inferieures a celles d’une 
poutre libre-libre; cet effet est particulierement important avec une poutre 
encastree-libre. 


Tableau 25.24 Pulsations propres de poutres continues. 


Liaisons 

Mode 1 

Mode 2 


0 .224 0 ,776 

0,132 0,500 0,868 

libre-libre 

/ \ 

^ ^ ^ 


= 22,4 

A| = 61,7 


n>i = i 

ip 2 = 1 

encastree-libre 


^0J843 

Aj = 3 , 52 ' 

= 22,0 



i/q = 0,157 

ip 2 = 0,357 

articulee-articulee 


^ ^0,500 ^ 

-2L 

tf = 9,87 

q = 39,5 


= 0,441 

ip 2 = 0,640 


^ ^ 

0,500 

encastree-encastree 

1 

Jv — * b 


q = 22,4 

q = 6i,7 


% = 1 

l/J 2 = 1 


On a toujours interet a dimensionner les pieces de maniere a ce que la pulsation 
propre en mode libre-libre soit la plus haute possible. On maximise la pulsation propre 
en maximisant la rigidite, tout en minimisant la masse. II n’existe pas de profil longi- 
tudinal optimal des poutres. 

On eleve la pulsation propre la plus basse d’une longue piece en prevoyant des 
liaisons supplementaires . Par exemple, une poutre est articulee a ses extremites; selon 
le tableau 25.24, sa premiere pulsation propre est proportionnelle a 7.y = 9,87. Avec 
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une nouvelle articulation disposee au milieu de la poutre, son premier mode vibratoire 
sera identique au second mode de la poutre avec deux articulations; sa pulsation pro- 
pre la plus basse sera 39,5/9,87 = 4 fois plus elevee. Avec 4 articulations elle serait 
9 fois plus haute. C’est pourquoi on saisit de longues pieces en plusieurs points, on 
nervure des toles et des voiles de batis. 


25.5 VITESSE CRITIQUE 

25.5.1 Criteres de dimensionnement 

Un arbre ou un rotor ne doit jamais fonctionner longtemps au voisinage de sa 
vitesse critique. Pour la vitesse de service <u, la vitesse critique doit satisfaire les rela- 
tions suivantes: 

• regime sous -critique: 

co c > — (25.77) 

A 

• regime surcritique : 

w c - (25.78) 

P2 

On admet generalement /3 1 =0,7 et /T = 1,25. Ces relations permettent de 
dimensionner le diametre de l’arbre necessaire du point de vue de la vitesse critique. 
Mais l’arbre doit aussi resister aux charges qu’il supporte. 

Examinons le dimensionnement d’un arbre lisse et celui d’un arbre de rotor. 


25.5.2 Arbres lisses 
Resistance 

Un arbre creux transmet un couple de torsion constant (fig. 25.25). La formule 
(24.62) etendue a un arbre creux donne le diametre exterieur de Tarbre cherche: 


1 

3 

16 M t 

n>\ 

A 

11 T t pd 


(25.79) 


avec: 

M t couple a transmettre 

T t pd contrainte de torsion de predimensionnement (§ 24.5.1) 
Le facteur de forme vaut 


V’l = 



(25.80) 
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avec: 

D diametre exterieur 

d diametre interieur 

En pratique, on se donne la valeur du rapport des diametres selon les semi-fabriques; il 
en decoule celle du facteur de forme. 



Fig. 25.25 Arbre lisse creux sur deux paliers. 


Lorsque l’arbre transmet la puissance P, on a 

1 3 il6 P 
°o * — I 

Ipi 71 T tpd Q) 


(25.81) 


A puissance constante, le diametre decroit lorsque la vitesse augmente. 


Vitesse critique 

La formule (18.40) permet de dimensionner 1’ arbre du point de vue de la vitesse 
critique lorsqu’il est guide par deux paliers. En faisant k = 1 pour la premiere vitesse 
critique, et avec la relation (25.77), en regime sous-critique, on trouve 


> 4 i p l 2 w 

Q 7f- ^ E If 1 2 t>\ 


(25.82) 


avec: 

E module d’ elasticity 

i distance entre les paliers 

p masse volumique 

at vitesse de 1’ arbre 

/J| rapport de pulsation limite inferieur 

et le facteur de forme 



(25.83) 


Le diametre de 1’ arbre est proportionnel a sa vitesse. 
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Diametre de l’arbre, domaines de dimensionnement 

Le diametre necessaire pour resister a un couple constant et celui calcule selon le 
critere de la vitesse critique sont represents dans la figure 25.26 en fonction de la 
vitesse de rotation. Le critere de resistance determine le diametre de l’arbre en dessous 
de la vitesse de transition co t , celui de vitesse critique predomine au-dessus. 

Pour un diametre d’arbre donne, la vitesse de transition se tire de (25.82). On 
trouve 


it 2 j E D n „ . _ „ 

®t = ( 25 - 84 ) 

4 y p £ z 

La vitesse de transition est inversement proportionnelle au carre de la distance 
entre paliers, elle augmente lorsque l’epaisseur de l’arbre diminue, car y> 2 varie entre 
1 pour un arbre plein et 2 pour un tube infiniment mince. Rappelons que la minceur 
d’un tube est limitee par le phenomene de voilement (§ 21.3.6). 



Fig. 25.26 Diametre d’un arbre calcule pour un couple constant et selon la vitesse critique en fonction de la 
vitesse de l’arbre. 



Fig. 25.27 Diametre d’un arbre calcule pour une puissance constante et selon la vitesse critique en fonction 
de la vitesse de 1’ arbre. 
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Dans le cas d’un arbre transmettant une puissance constante, son diametre resis- 
tant (25.81) est represente dans la figure 25.27 en fonction de la vitesse. La vitesse de 
transition se trouve en egalant (25.81) et (25.82). On obtient 



(25.85) 


Le diametre d’un arbre qui tourne plus lentement que cette valeur est determine par sa 
resistance au couple a transmettre. A plus grande vitesse, c’est au contraire la vitesse 
critique qui fixe le diametre. 

Application numerique 

Un arbre plein en acier tourne a 3000 t/min et transmet 300 kW. Les paliers sont 
distants de 2 m. 

E = 200 GPa p = 7850 kg/m 2 

T tp d = 40 MPa /3] = 0,7 

Le diametre necessaire pour transmettre le couple vaut, selon (25.81), 


D n 


16 300 x 10 3 

\i n 40 X 10 6 X 314 


0,0495 m 


Le diametre satisfaisant le critere de vitesse critique se calcule par (25.82): 


Dq 


4 f 7850 22 314 

it 2 \ 200 x 10 9 “ 0,7 


0,144 m 


L’ arbre doit etre trois fois plus gros que le diametre voulu par la resistance a 
cause de la haute vitesse. Avec D a = 50 mm, la vitesse de transition n’est que 
109 rad/s ou 1040 t/min. Cet exemple prouve qu’il faut etudier les arbres de transmis- 
sion tres attentivement . 


25.5.3 Rotors 

La vitesse critique d’une masse tournante situee entre deux paliers, au milieu de 
la portee (fig. 25.28a), est donnee par la formule (18.12). En introduisant l’expression 
de la rigidite de flexion de l’arbre en fonction du diametre et en negligeant l’amortis- 
sement, on obtient sa vitesse critique: 


co 


C 


7 :3k E 

d z j y 

3j 4 m (? 


avec: 

E module d’elasticite de l’acier de l’arbre 
l distance entre les paliers 


(25.86) 
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m masse du disque 

d diametre de l’arbre 


En comparant cette formule a (25 .48), on constate que la vitesse critique et la pul- 
sation propre en torsion sont proportionnelles au carre du diametre de l’arbre. On 
aboutit aux memes conclusions que lors de l’etude de l’arbre en vibration de torsion 
(§ 25.4.2), il n’y a pas lieu d’y revenir. La figure 25.19 est aussi valable. 



d 



i 


L i 

(b) 


Fig. 25.28 Rotors: (a) disque plat au milieu de la portee; (b) rotor reel symetrique. 


Dans le cas des rotors reels, la rigidite en flexion est determinee principalement 
par celle des demi-arbres. La masse du rotor est habituellement donnee par sa 
construction, on ne peut pratiquement agir que sur le diametre des arbres et sur la por- 
tee pour influencer la vitesse critique. Ces rotors sont le siege de phenomenes compli- 
ques qui ont ete abordes a la section 18.2; les turbomachines, comme les turbines a gaz 
ou a vapeur, exigent des calculs etendus. 

Considerons le rotor symetrique represente a la figure 25.28(b). Du point de vue 
des vibrations laterales, sa masse est egale a la somme de la masse du tambour et de la 
masse reduite des demi-arbres : 


m = a — D 2 Lp + 2 x 0,243 — d 2 P p 
4 4 

ou a est le facteur de remplissage de volume exprimant le fait que le rotor contient des 
cavites; le facteur 0,243 reduit la masse des demi-arbres au milieu de la portee selon la 
formule (13.8). 

Les arbres sont encastres dans le rotor, par consequent la rigidite en flexion vaut 


k = 


3 El 


n Ed 4 

3 5 - 

32 f 3 


Apres un changement d’ecriture, on obtient la vitesse critique sous la forme suivante: 


C 


d 


| 3 E 1 

8 p L l 

0,486 + a — ( 


oo. 


D 

d 


2 


(25.87) 
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Lorsque D » d , la vitesse critique augmente approximativement avec le carre 
du diametre de l’arbre. 

La vitesse critique doit satisfaire rune ou l’autre des relations (25.77) et (25.78). 
On obtient une inequation qui permet de calculer le diametre de l’arbre. 

II convient de tenir compte de l’effet gyroscopique lorsque le rotor n’est pas situe 
au milieu de la portee des paliers (§ 18.2.6). 

L’arbre doit naturellement aussi transmettre le couple de la machine. Comme 
pour l’arbre lisse, il existe un domaine de vitesse elevee oil la vitesse critique deter- 
mine le diametre de l’arbre du rotor. 


25 .6 ECHAUFFEMENT ET USURE 

25.6.1 Generalites 

La taille d’un palier resulte immediatement du diametre de l’arbre qu’il porte, 
mais le choix du type de palier depend notamment de sa capacite de charge. Cette der- 
niere est limitee par: 

• l’echauffement et l’usure des paliers lisses a frottement sec ou mixte; 

• l’echauffement et l’epaisseur du film lubrifiant des paliers lisses hydrodyna- 
miques ou hydrostatiques; 

• l’echauffement et la fatigue des roulements. 

On a montre dans les sections precedentes que, dans certains domaines de vitesse, le 
diametre des arbres dimensionnes sur la base de criteres dynamiques est superieur a celui 
calcule selon le critere de resistance. On se propose d’etudier l’influence de l’accroisse- 
ment du diametre et de la vitesse sur l’echauffement et la longevite des paliers. 

On verra aussi comment l’echauffement des embrayages et des freins limite la 
vitesse des machines dans lesquelles ces organes sont actionnes cycliquement. 

25.6.2 Paliers lisses en regime de frottement sec ou mixte 

Grandeurs caracteristiques 

Les parametres geometriques d’un palier lisse sont: 

• d diametre de l’arbre, 

• B longueur du coussinet, 

• j jeu diametral, 

et les parametres fonctionnels sont: 

• F charge radiale, 

• to vitesse. 

Le fonctionnement d’un palier lisse depend des grandeurs suivantes: 

• la pression moyenne de reference (§ 8.7.4): 


P 


F 

Bd 
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• la vitesse peripherique de l’arbre : 

d 

v = — m 
2 

• le produit caracteristique : 
pv 

Limites de fonctionnement 

La performance d’un palier lisse a frottement mixte est limitee par quatre phe- 
nomenes dont les relations de securite fonctionnelles s’expriment comme suit: 

• l’usure doit rester dans une limite acceptable (§ 3.6.1): 

P V S (? V )admU 
v s V a dmU 

• le palier ne doit pas chauffer exagerement ( 1 9 .89) : 

P V S (^ V ’)admT 
v s v admT 

• le coussinet ne doit pas subir de deformation plastique : 

P s P adm ( 25 - 9 °) 

• le palier ne doit pas gripper: 

v < v adm (25.91) 

Les diverses valeurs admissibles sont connues empiriquement. 

II faut maintenant traduire ces limites physiques en limites fonctionnelles expli- 
cites. Pour cela, calculons le produit caracteristique: 

F d F 

pv= m = m 

Bd 2 2 B 

ou, la relation entre les parametres fonctionnels, 

Fco = 2 Bpv (25.92) 

Pour une longueur de coussinet constante, le produit caracteristique pv est 
independant du diametre de I’arbre ; le produit Fco Vest aussi. 

On a L habitude de donner aux coussinets une longueur proportionnelle au dia- 
metre de l’arbre en fixant la longueur relative 


(25.89) 


(25.88) 
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0 - - (25.93) 

d 

II vient alors 

Fco = 2 fidpv (25.94) 

Pour une longueur relative constante, le produit caracteristique p v est inversement 
proportionnel au diametre de I’arbre. Le produit Fw est proportionnel au diametre. 

On a vu dans les sections precedentes que le diametre d’un arbre calcule selon un 
critere dynamique augmente avec sa vitesse. Ecrivons, d’une maniere generate, 

d = a 1 co m 

ou a | est un coefficient qui depend du critere de dimensionnement, puis introduisons 
dans (25.94), il vient 

Fm n = 2 Pa y pv (25.95) 

L'exposant n = 1 - m est toujours positif; il est nul si l’arbre est dimensionne a la 
vitesse critique parce que dans ce cas d - co (25.82). Pour un arbre calcule par la for- 
mule (25.51), on a n = 0,5. 

La charge radiale admissible est proportionnelle a la pression moyenne admissi- 
ble. Alors: 


f adm = BdPzim (25.96) 

OU 

Kdm = fid 1 Padm (25.97) 


Enfin, la vitesse admissible de l’arbre en fonction de la vitesse peripherique vaut 


2 

®adm — , ' ad m 

d 


(25.98) 


La figure 25.29 represente ces limites de fonctionnement. On y trouve: 

• l’hyperbole limite de la vitesse d’usure (1); 

• 1’ hyperbole limite d’echauffement (2); 

• la droite limite de charge pour la deformation (3); 

• la droite limite de vitesse pour l’usure ou le grippage (4). 

Conclusions 

Cette etude permet d’enoncer les relations suivantes entre les grandeurs fonction- 
nelles d’un palier lisse, charge radiale F et vitesse de 1’ arbre co , en regime de frotte- 
ment sec ou mixte, et le diametre de P arbre: 

• La vitesse maximale admissible est inversement proportionnelle au diametre. 
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• La charge maximale admissible est proportionnelle au diametre si la longueur 
du coussinet est constante; elle est proportionnelle au carre du diametre si la 
longueur relative est constante. 

• Le produit caracteristique Fat est independant du diametre si la longueur du 
coussinet est constante ; il est proportionnel au diametre si la longueur relative 
du coussinet est constante. 

• Dans le cas d’un arbre dimensionne sur la base d’un critere dynamique, c’est- 
a-dire si le diametre ne depend pas de la charge radiale, on peut utiliser des 
coussinets de meme longueur que ceux qu’il faudrait pour porter I' arbre 
dimensionne uniquement a la resistance. Leur longueur relative diminue lors- 
que le diametre augmente. 

• Pour un diametre d’arbre donne, la vitesse de P arbre et la charge radiale sont 
limitees par les qualites tribologiques du coussinet (§ 2.4.8). 

• A grande vitesse, on est conduit a devoir remplacer les paliers lisses a frotte- 
ment mixte par des roulements ou par des paliers a frottement fluide. 

25.6.3 Paliers lisses hydrodynamiques 

Le comportement des paliers lisses hydrodynamiques est regi par le nombre de 
Sommerfeld: 


Ftp- F ip 2 

So = = = 

BDr)w (5 D~ 7 ) co 

avec: 


B 

longueur du coussinet 

F 

charge radiale 

D 

alesage du coussinet 

p = BID 

longueur relative du coussinet 

V 

viscosite dynamique du lubrifiant 

0) 

vitesse de L arbre 

ip=j/D 

jeu relatif 

j 

jeu diametral de P arbre dans le coussinet 


(25.99) 
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Usure 

Les paliers lisses hydrodynamiques ne s’usent que pendant les periodes de 
demarrage et de ralentissement lorsque l’epaisseur du film lubrifiant est insuffisante 
pour separer completement les surfaces (§ 2.4.2). Pendant le regime normal, l’arbre ne 
touche pas le coussinet, par consequent l’usure est nulle. 

L’epaisseur minimale du film lubrifiant augmente lorsque le nombre de Som- 
merfeld diminue. Par consequent, on lit dans la formule (25.99) que Paccroissement 
du diametre ou de la vitesse d’un arbre ne pose pas de probleme du point de vue du 
regime de lubrification. 

Echauffement 

La temperature d’un palier ne doit pas etre trop elevee; en outre, l’huile ne doit 
pas s’echauffer exagerement en le traversant. 

La puissance dissipee est donnee par l’expression: 

P„ = uF-w (25.100) 

p 2 

ou p est le coefficient de frottement apparent. 

Sans entrer dans les details, exposes par exemple par Lang [25.9], on peut classer 
les paliers hydrodynamiques en deux categories selon que le nombre de Sommerfeld 
est inferieur ou superieur a l’unite. 

Paliers rapides ou peu charges, So < 1 

Le coefficient de frottement s’exprime par l’expression approchee: 


p = 


3 ip 
So 


Avec cette valeur et (25.99), la puissance dissipee devient 

P v = -^pd^w 2 
p 2 t p 


(25.101) 


(25.102) 


Dans ce domaine, la perte est independante de la charge. Les arbres dimensionnes 
selon un critere de vitesse critique ou de frequence propre sont plus gros que ceux 
dimensionnes seulement a la resistance. Pour un rotor dont L arbre est dimensionne a 
la vitesse critique, d a ~ oi l/2 et P p - a> 3,5 . En cas de dimensionnement a la resis- 
tance, a puissance constante, d a ~ t«- 1/3 et Pp ~ co. 

Dans ce domaine, l’echauffement de Phutle traversant le palier est pratiquement 
independant du diametre de l’arbre, mais inversement proportionnel au jeu relatif. 

Malgre les apparences, les paliers de turbomachines fonctionnent habituellement 
dans ce domaine du nombre de Sommerfeld parce que ces machines tournent vite et 
que leurs arbres sont gros. 

Paliers fortement charges, So > 1 

Dans ce domaine, le coefficient de frottement peut s’estimer par 
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(25.103) 


En portant cette expression dans (25.100) et avec (25.99), on obtient la puissance 
dissipee 


La perte est independante du jeu relatif. La encore, on voit qu’elle est plus forte 
avec des arbres calcules selon un critere de vitesse. 

L’echauffement de l’huile est pratiquement inversement proportionnel au dia- 
metre et au jeu relatif. 

Conclusions 

• La perte ou puissance-chaleur d’un palier hydrodynamique fortement charge 
(So > 1) croit comme le carre du diametre de l’arbre et jusqu’au cube de ce dia- 
metre s’il est peu charge (So < 1). 

• La surface de refroidissement a l’air des paliers etant grossierement propor- 
tionnelle au carre des dimensions, les paliers peu charges peuvent poser un 
probleme de refroidissement si l’arbre est gros. 

• Le refroidissement naturel n’est praticable que pour les paliers portant de petits 
arbres lents. Les gros paliers ou les arbres rapides exigent un graissage force 
avec refroidissement auxiliaire. 

25.6.4 Roulements 
Dimensionnement 

La taille d’un roulement doit satisfaire deux criteres de dimensionnement: 

• la longevite doit etre suffisamment elevee pour permettre une exploitation 
rationnelle; 

• la vitesse ne doit pas depasser une certaine limite. 

La longevite des roulements est limitee par des phenomenes de fatigue. Elle dimi- 
nue lorsque la vitesse et la charge augmentent ou lorsqu’ils sont exposes a une tempera- 
ture superieure a 150° C . Enfin, leur longevite depend de la viscosite de l’huile et se 
raccourcit fortement lorsqu’ils fonctionnent dans un milieu pollue. II est important de 
mettre les roulements a l’abri des impuretes par des etancheites efficaces. 

La longevite de base d’un roulement exprimee en heures de fonctionnement avec 
un taux de defaillance de 10% se calcule par la formule bien connue: 



. i] /J F d~ co 3/2 


(25.104) 



10 6 ( C\ P 1745 ( C\ i P 


(25.105) 


avec: 


n vitesse [t/min] 

co vitesse angulaire [rad/s] 


DIMENSIONNEMENT A LA VITESSE ET AUX DEFORMATIONS 


393 


C capacite de charge dynamique de base du roulement [N] 

F e charge equivalente [N] 
p exposant de fatigue 

L’influence du graissage et de la proprete s’exprime par des facteurs qui viennent 
corriger la longevite donnee par la formule ci-dessus (voir la formule (24.114) et les 
catalogues des fabricants). 

Le dimensionnement d’un roulement consiste habituellement a choisir sa taille 
dans un catalogue de maniere a ce qu’il offre la longevite attendue. Mais il est inte- 
ressant d’evaluer comment la longevite depend de l’alesage du roulement. 

La charge equivalente resulte de la combinaison des charges radiales et axiales. 
Son calcul depend du type de roulement, les formules figurent dans les catalogues. La 
capacite de charge dynamique de base augmente avec la taille des roulements, elle est 
plus grande pour les roulements a galets que pour les roulements a billes ayant le 
meme alesage. On estime l’influence de la taille par la formule 


C = cd m (25.106) 

avec: 

c coefficient dependant du type de roulement et de la serie de grandeur 
d alesage 
m exposant d’alesage 

Le tableau 25.30 donne la valeur des exposants de longevite, d’alesage et de leur 
produit. 

Introduisons l’expression (25.106) de la capacite de charge dynamique dans 
(25.105). II vient 


L b 


1745 

CO 



p 

d m p 


Tableau 25.30 Exposants caracteristiques des roulements. 


(25.107) 


Type de roulement 

p 

m 

mp 

roulements a billes a gorges profondes 

3 

1,5 

4,5 

roulements a galets cylindriques 

10/3 

1,5 

5 

roulements a rouleaux coniques 

10/3 

1,3 

4,33 

roulements a rotule 

10/3 

1,3 

4,33 

butees a billes 

3 

1,1 

3,3 


Longevite selon le critere de dimensionnement de l’arbre 

Critere de resistance 

Etudions l’influence de la vitesse d’un arbre transmettant une puissance P sur la 
longevite de ses roulements. En introduisant l’expression (25.81) du diametre de 
l’arbre dans (25.107), on trouve: 
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, , p / \ mp/3 

1745 ( cY 1 16 P \ 1 

® (™T t pd®] ^r p 


(25.108) 


Pour des roulements a galets cylindriques, on a, par exemple, avec la valeur des 
exposants du tableau 25 .30 : 

p5/3 

ho ~ m (25.109) 

a ) 0 ' 3 


La longevite croit avec la puissance transmise parce que l’arbre est plus gros, 
mais diminue tres vite lorsque la vitesse augmente. Cette conclusion n’est valable que 
tant que la charge equivalente est independante de la puissance; par exemple pour un 
arbre de transmission. Le cas des roulements portant des engrenages a ete examine au 
paragraphe 24.7.3. 

Critere de pulsation propre a la torsion 

Selon la formule (25.51), le respect d’une pulsation relative donnee impose 
d ~ co l/2 . Par consequent, avec (25.107), 


mp 


- 1 


L hQ ~ m z 

Par exemple, pour un roulement a billes a gorges profondes, on a: 

r ~ n, 1^5 
L hQ w 

et pour un roulement a galets cylindriques: 


(25.110) 


(25.111) 




,1,5 


(25.112) 


La longevite de roulements d’arbres calcules sur la base d’une pulsation relative 
constante en torsion augmente avec la vitesse de l’arbre. La figure 25.31 represente 
L allure de la longevite de roulements en fonction de la vitesse et selon le critere de 
dimensionnement. La longevite est la plus courte a la vitesse de transition co t pour 
laquelle le diametre de l’arbre est le plus petit. Ce diametre minimal est aussi visible 
dans la figure 25 .27 . 


Critere de vitesse critique 

L’accroissement de longevite avec la vitesse est encore plus rapide en cas de dimen- 
sionnement a la vitesse critique de P arbre d’un rotor long (fig. 25.28b) car alors d ~co. 

Vitesse limite 

Les forces d’inertie des corps roulants, force centrifuge et couple gyroscopique, 
limitent la vitesse des roulements (§ 16.3.2). L’echauffement joue aussi un role 
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Fig. 2531 Longevite de roulements selon le critere de dimensionnement. 


determinant. On exprime habituellement L aptitude au service du point de vue de ces 
phenomenes par la valeur maximale limite de Yindice de vitesse 

7 nlim = { nd ) iim [mm/min] (25.113) 

qui est le produit de la vitesse [t/min] par l’alesage [mm]. 

L’alesage maximal d’un roulement limite par l’indice de vitesse, exprime en 
metre, vaut 


Ailim ! Q _3 

n 


Ailim 1Q ^4 

CO 


(25.114) 


La vitesse peripherique maximale de l’arbre se calcule par 

v max “ 52 x 10- 6 / nlim (25.115) 

Cette limite est relativement basse; elle vaut, par exemple, 26 m/s pour I n | ml = 
500 000 mm/min. En introduisant l’expression (25.114) dans (25.107), on obtient la 
longevite maximale en fonction de la vitesse 


L hl = 



(25.116) 


Cette fonction est representee dans la figure 25 .3 1 . L’ intersection A donne la longevite 
et la vitesse les plus grandes en cas de dimensionnement selon un critere dynamique, 
tandis que le point B donne la vitesse la plus haute acceptable en cas de dimension- 
nement a la resistance pour une puissance constante. 
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Conclusions 

La longevity des roulements est plus grande si le diametre des arbres est 
determine par des criteres dynamiques parce qu’ils sont plus gros que si le critere de 
resistance prevaut. La valeur de l’indice de vitesse limite le diametre ou la vitesse de 
l’arbre. En cas de necessite, il faut recourir a d’autres types de paliers. 

25.6.5 Embrayages, freins 

On rencontre des machines (fig. 25.32) dans lesquelles un embrayage commande 
un recepteur (2) chaque fois que l’arbre primaire (1) a effectue un certain nombre de 
tours. En accroissant la vitesse, l’energie dissipee dans l’embrayage croit tres vite 
(§ 15.5.4) et le temps disponible pour refroidir l’embrayage au cours d’un cycle est 
toujours plus bref. Ces phenomenes conduisent a une limitation thermique de la 
vitesse de l’arbre primaire ou de la frequence des cycles. 


s’enclenche tous les N tours de l’arbre (1) 



La duree du processus d'embrayage est generalement breve par rapport a la cons- 
tante de temps thermique de l’embrayage. On a demontre (§ 19.6.8) que, dans ce cas, 
la frequence maximale de processus successifs reguliers est donnee par la formule 

h A ( - T , ) 

/inn = ATT ’ (19-95) 

% 

avec: 

A aire de refroidissement de l’embrayage 
h coefficient de transmission de chaleur 
7 adm temperature admissible du corps de l’embrayage 
T a temperature ambiante 

Wp energie mecanique dissipee en chaleur lors d’un processus d’embrayage 

L’energie dissipee dans l’embrayage a chaque processus, lorsque l’arbre secon- 
daire est initialement arrete, vaut 


W n 


Me 


Me 


Mn 


J 2 CO 


avec: 

M E couple de glissement de l’embrayage 
M 2 couple d’entrainement statique de l’arbre secondaire 
J 2 moment d’inertie sur l’arbre secondaire 
ftt] vitesse de l’arbre primaire 


(14.108) 
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Substituons cette valeur dans l’expression de la frequence limite, il vient: 


/lim = 2 ( 7 adm “ 7 a) 


hA M e 
Ji 


M 9 1 


Me 


cot 


(25.117) 


La frequence limite est inversement proportionnelle au carre de la vitesse de 
l’arbre primaire. Cette equation peut servir a calculer la vitesse maximale de l’arbre si 
la frequence des processus d’embrayage est imposee. 

L’embrayage est souvent actionne cycliquement, chaque fois que l’arbre primaire 
a effectue N tours, avec la frequence 


/= ' (25.118) 

2nN 

En egalant cette expression avec (21.117), on obtient une equation qui fournit la 
vitesse maximale de l’arbre 


>J> \ max 


1 4 3t ( T^dm 

1 


T *) 


hA M e - M 2 
J 2 M e 


N 


(25.119) 


La vitesse admissible de l’arbre primaire d’un embrayage augmente avec la racine 
cubique du nombre de tours effectues par l’arbre entre deux processus d’embrayages 
successifs. 

On trouve la frequence maximale en introduisant la vitesse dans (25.1 18), soit: 


fm 


3 f 1 (T _ T \ h A m e - m 2 

y 2 ti~ ' adm J 2 m e N 2 


(25.120) 


M 





tf 


s’enclenche tous les N tours 
de l’arbre (1) 


Fig. 25.33 Schema d’un arbre avec frein. 


Certaines machines sont freinees periodiquement, par exemple les presses a 
excentrique exploitees au coup par coup. L’energie cinetique dissipee dans chaque 
processus echauffe le frein. En raisonnant comme pour Tembrayage et en s’appuyant 
sur le schema de la figure 25.33, la vitesse maximale de l’arbre portant le frein vaut 


®max 


j4n(T a 


adm 


T'a) 


hA M f - M 
J M t 


N 


(25.121) 
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avec: 


A aire de refroidissement du frein 
M couple moteur applique a l’arbre 
Mf couple de freinage 

J moment d’inertie du mecanisme reduit au frein 
N nombre de tours de l’arbre entre chaque freinage 
T a temperature ambiante 
Tadm temperature admissible du corps du frein 
h coefficient de transmission de chaleur 


Ce calcul est valable pour un frein a friction dont la periode d’un cycle est plus courte 
que 10% de sa constante de temps thermique. 

Pour accroitre la vitesse des mecanismes, il faut: 

• reduire 1’inertie du mecanisme entraine par un embrayage ou l’inertie de tout le 
groupe freine; 

• activer le refroidissement; 

• accroitre la surface de refroidissement; 

• accroitre le couple de patinage de l’embrayage ou du frein. 

Sous reserve de ne pas trop augmenter l’inertie totale (§ 14.7.4), il est avanta- 
geux d’utiliser un embrayage ou un frein plus grand que celui qui est strictement 
necessaire du point de vue de la duree de synchronisation ou de freinage afin 
d’augmenter la surface de refroidissement. Il convient alors de diminuer eventuelle- 
ment la force de serrage des garnitures pour que la commande du mouvement ne soit 
pas trop brutale . 


25.7 DEFORMATIONS STATIQUES 

Les deformations statiques sont susceptibles de perturber le fonctionnement 
des engrenages, des courroies plates, des mecanismes articules et des guidages. Le 
souci de limiter les deformations conduit a dimensionner les pieces en conse- 
quence. 

A titre d’exemple, considerons l’arbre qui porte une vis sans fin (fig. 25.34). Il est 
flee hi par la force radiale appliquee a la vis. On limite la flee he pour ne pas trop pertur- 
ber Tengrenement de la vis avec la roue, soit 


/ = 

FI 3 

- /lim 

48 El 

avec: 



F 


force laterale 

E 

— d 4 
64 

module d’elasticite du materiau de l’arbre 

I = 

moment quadratique de surface de l’arbre 

d 

diametre de l’arbre 

i 


portee 
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La fleche limite est en relation avec la portee ou avec le module m de la vis; on 
admet qu’elle vaut 0,004 m pour une vis en acier trempe et 0,01 m pour une vis en 
acier ameliore. 



Fig. 25.34 Arbre de la vis d’un reducteur a vis sans fin. 

La force laterale est proportionnelle au couple M\ applique a la vis, soit 

2 Mi 

F - X- 7 1 (25.123) 

d\ 


ou di est le diametre primitif de la vis et % un facteur qui depend de Tangle de mon- 
tee de la vis, de Tangle de pression et de Tangle de frottement entre la vis et la roue: 
voir, par exemple, [25.3, 25.10, 25.11], x vaut 1,3 a 2. On tire le diametre de Tarbre 
necessaire pour que la fleche de Tarbre reste dans la limite acceptable de T inequation 
(25.122) apres y avoir porte Texpression de la force. On obtient: 


-x 


]j3jt Ed} /i in 


M, 


(25.124) 


Le diametre de Tarbre doit aussi satisfaire la condition de resistance. Par (24.62), 

on a 


3 1 6 M, 

d a = j 1 (25.125) 

y 71 T t pd 

ou r t pc | est la contrainte de torsion de predimensionnement. 

La figure 25.35 represente ces deux fonctions, qui se coupent au couple de tran- 
sition 

M lt = 0,91 x 10~ 3 X— r t 4 (25.126) 

l EdiflimJ F 

En dessous de cette valeur, le diametre de Tarbre est determine par la fleche 
limite; en dessus par la resistance. Des evaluations numeriques revelent que le dia- 
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metre de l’arbre d’une vis sans fin est habituellement determine par la deformation et 
non par la resistance. 



Fig. 25.35 Diametre de l’arbre d’une vis sans fin en fonction du couple qu’il transmet. 


25.8 MODELISATION DYNAMIQUE 

25.8.1 Methodologie 
Deroulement d’une etude 

L’ etude des mecanismes et des structures d’une machine se deroule generalement 
selon la demarche suivante : 

• Conception de principe. 

• Etude cinematique selon l’une ou l’autre approche suivante: 

- synthese des dimensions cinematiques pour respecter une ou plusieurs exi- 
gences cinematiques, le plus souvent une trajectoire ou une loi d’espace; 

- analyse du mecanisme pour determiner ses caracteristiques cinematiques: 
loi d’espace, loi de mouvement, vitesse, acceleration et jerk. 

• Dessin d’avant-projet. 

• Calcul des efforts cinetostatiques. 

• Analyse des erreurs statiques et etudes des tolerances de fabrication. 

• Calcul des amplitudes et phases des mouvements vibratoires; determination de 
l’erreur dynamique. 

• Correction de la construction pour en ameliorer le comportement . 

• Choix des materiaux. 

• Calcul des efforts dynamiques dans les liaisons et dans les structures. 

• Dimensionnement selon des criteres : 

- de resistance; 

- de vitesse; 

- de deformation; 

- d’echauffement; 

- de performances acoustiques. 

La nature du critere determinant depend du cahier des charges et de la cons- 
truction. 

• Etude et dimensionnement thermique des organes concernes. 

• Etude de l’entrainement. 
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• Optimisation et choix de la taille des elements selon des criteres non settlement 
techniques, mais aussi economiques et industriels. 

• Etude detaillee en vue de la fabrication. 

• Calculs de verification. 

Toute etude complete est un processus complexe qui comporte de nombreuses 
iterations et les etapes indiquees ci-dessus sont en fait souvent imbriquees. Elle re- 
quiert 1’intervention de nombreux specialistes dont l’efficacite est encore fortement 
accrue par l’application des methodes de l’ingenierie simultanee. 

On se limite ci-apres a examiner les grandes lignes des methodes de calcul en 
usage pour la conception cinematique et dynamique. 

Methodes classiques 

Les etudes cinematiques et les calculs statiques faisaient traditionnellement lar- 
gement appel a des methodes graphiques. L’ analyse s’est progressivement substitute a 
ces methodes a cause de sa precision superieure et du developpement du calcul nume- 
rique. Mais l’utilisateur aurait avantage a connaitre encore les methodes graphiques, 
car elles sont souvent plus rapides et donnent une idee du resultat assez precise pour 
decouvrir d’eventuelles erreurs de calcul et pour prendre certaines decisions sans perte 
de temps . 

Tout calcul exige prealablement le developpement d’un modele physico- 
mathematique. Nous avons aborde dans cet ouvrage les aspects dynamiques avec des 
modeles elementaires, mais neanmoins suffisants, pour exposer les phenomenes essentiels 
rencontres et pour degager des regies de conception. L’ etude de structures complexes exige 
un appareil mathematique beaucoup plus lourd: F analyse modale pour les systemes multi- 
corps; le calcul numerique pour les systemes non lineaires; la methode par elements finis 
pour Fanalyse des deformations et des contraintes ou pour des etudes thermomecaniques. 
Des logiciels de calcul appropries facilitent certes le travail, mais leur mise en oeuvre exige 
beaucoup de temps. Ils n’evitent pas de devoir constaiire un modele dans le sens decrit au 
chapitre 13 puis d’ecrire toutes les equations differentielles . Le calcul exige prealablement 
encore la determination des inerties, des rigidites et des amortissements de tous les ele- 
ments. 

La precision d’un calcul par elements finis est grossierement inversement pro- 
portionnelle au temps de travail consacre. Par comparaison avec des resultats de 
laboratoire, nous avons constate qu’il fallait 10 jours pour obtenir une concordance a 
1% des resultats, mais que deux jours suffisaient pour obtenir une precision de 5% et 
une journee pour une precision de 10 a 15%. La precision coute cher, c’est pourquoi il 
convient de reserver les calculs par elements finis aux pieces vraiment critiques. En 
outre, il faut fixer d’emblee la precision de calcul requise; par exemple, la determina- 
tion d’une frequence propre a ± 10% est largement suffisante lorsqu’on sait que la pre- 
cision d’un mouvement exige de toute maniere que la frequence d’utilisation n’excede 
pas environ le vingtieme de la frequence propre la plus basse du systeme. En revanche, 
s’il est prevu qu’un rotor tourne a 80% de la vitesse critique, il importe de calculer 
cette derniere beaucoup plus serieusement. 

Confrontes aux exigences industrielles, de rentabilite et de delais, et ne benefi- 
ciant en outre pas toujours d’une formation suffisante, les praticiens etaient rebutes par 
ces methodes qu’ils jugeaient vite «trop theoriques». Ils se contentaient le plus sou- 
vent de calculs grossiers et ne faisaient meme aucune etude dynamique. Cette attitude 
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n’est aujourd’hui plus de mise a cause de la pression de la concurrence et de l’accrois- 
sement continu recherche des performances des machines. 

Simulations a l’ecran 

L’avenement de logiciels tres conviviaux est un progres immense car l’utilisateur 
n’a plus besoin de concevoir tout le modele ni d’ecrire et resoudre les equations diffe- 
rentielles. Us permettent des analyses detaillees, precises et rapides. On distingue les 
logiciels pour la conception cinetostatique et les logiciels pour 1’ analyse vibratoire. 

Conception cinetostatique 

Les logiciels de conception cinetostatique reposent sur des modeles qui ne tien- 
nent pas compte des deformations des pieces (§ 13.6.1). Selon leur degre de com- 
plexite, il existe plusieurs types de logiciels: 

• Logiciels d’analyse cinematique . L’utilisateur dessine le mecanisme a l’ecran 
avec seulement ses dimensions cinematiques. Le mecanisme s’anime lorsqu’une 
certaine loi de mouvement d’entrainement est imposee a l’element menant; le 
logiciel calcule les caracteristiques cinematiques en n’importe quel point: mou- 
vement, vitesse, acceleration et parfois jerk. Ces grandeurs sortent numerique- 
ment ou graphiquement en fonction de la position de l’element menant ou du 
temps . 

• Logiciels d’analyse cinetostatique . La simulation part du dessin du mecanisme 
qu’il faut dessiner a l’ecran ou que le logiciel peut reprendre directement d’un 
modeleur 3D de CAO auquel il est couple. L’utilisateur peut introduire des efforts 
exterieurs et parfois du frottement dans les organes de liaison et de guidage. Le 
logiciel calcule automatiquement la masse, la position du barycentre et les 
moments d’inertie des pieces. Puis il donne les efforts cinetostatiques aux 
endroits desirables sous forme numerique ou graphiquement en fonction du 
temps ou de la position du mecanisme. L’ animation est precieuse pour deceler les 
interferences. 

Ces logiciels conviennent parfaitement aux bureaux d’etude. Us sont d’un emploi 
facile, ne necessitent pas une longue formation et permettent de gagner beaucoup de 
temps. 

Conception dynamique 

La conception dynamique exige des logiciels capables d’analyser des systemes 
deformables. On distingue principalement deux sortes de logiciels: 

• Logiciels pour modeles equivalents . L’utilisateur developpe le modele equi- 
valent (sect. 15.5) et le dessine a l’ecran. 11 calcule et reduit tous les elements a 
L element de reduction choisi, dans certains cas on peut faire varier ces grandeurs 
en fonction de la position du mecanisme. Le logiciel ecrit implicitement les equa- 
tions differentielles, calcule les frequences propres et donne, sous forme graphi- 
que ou numerique, le mouvement vibratoire et les efforts en tout point et pour 
tout type d’excitation. Certains logiciels font encore une analyse de Fourier des 
reponses. 

• Logiciels d’analyse dynamique de systemes. Ces logiciels partent du dessin des 
pieces a l’ecran en reprenant eventuellement le dessin CAO 3D d’un modeleur 
solide couple. L’utilisateur introduit les elasticites, les actions statiques et les 
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efforts perturbateurs . L’ analyse numerique tient compte des caracteristiques cine- 
matiques du mecanisme en respectant les effets non lineaires qui affectent en per- 
manence les frequences propres. Les effets de cumul sont pris en compte en lais- 
sant tourner le modele pendant plusieurs cycles. Les sorties sont graphiques. 

Des modules complementaires permettent d’introduire des jeux et des butees, 
mais le temps de calcul est alors beaucoup plus long. 

La simulation dynamique est seduisante; mais sa mise en oeuvre exige les con- 
naissances d’un specialiste, non seulement pour l’utilisation du logiciel mais aussi 
pour en tirer tout le profit. En effet, la simulation ne montre pas sur quels elements il 
faut agir pour ameliorer le comportement d’un systeme. L’utilisateur doit imperati- 
vement : 

• saisir l’influence de tous les parametres de la construction pour pouvoir agir 
efficacement et correctement; 

• connaitre la structure du logiciel pour apprecier correctement ses possibilites et 
ses limites; 

• estimer par les voies «manuelles» traditionnelles, meme avec un modele sim- 
plifie, la frequence propre inferieure (§ 13.6.5) et les reponses attendues: 

• etre conscient que le resultat d’une simulation depend des hypotheses de tra- 
vail et ne peut pas etre plus precis que ne le sont les donnees; 

• tenir compte de nombreux phenomenes qui ne sont generalement pas pris en 
compte dans les logiciels de simulation; par exemple, les phenomenes d’arc- 
boutement, les irreversibilites, la lubrification et l’influence des etats de sur- 
face, l’echauffement. 

Les methodes analytiques et les simulations ne s’excluent pas mais se comple- 
tent. Un concepteur doit maitriser tous ces outils, posseder une solide experience pour 
tenir encore compte des realites industrielles : normalisation, imperatifs de fabrication, 
couts, qualite. 

La simulation permet un gain de temps considerable et dispense parfois de reali- 
ser un prototype. Mais il ne faut jamais perdre de vue que meme la meilleure simu- 
lation n’est qu’une mecanique virtuelle. Les qualites et les defauts d’une machine ne 
se revelent vraiment qu’a sa mise en service et au cours de son exploitation. 

25.8.2 Exemples 
Transporteur 

Ce mecanisme appartient a une machine a emballer. Quelques-uns de ses aspects 
ont ete abordes ailleurs : 

• la modelisation (sect. 13.8); 

• le calcul des frequences propres et modes vibratoires (§ 15.9.4). 

Le mecanisme avait ete etudie a la planche a dessin. Par consequent, les masses, 
moments d’inertie et rigidites de ses pieces ont ete calcules de maniere traditionnelle . 
On a developpe son modele equivalent selon la methode exposee au chapitre 13. 

Un logiciel a fourni immediatement les frequences propres et les modes propres 
representes a la figure 15.77. La frequence propre la plus basse est 170 Hz; il est 
interessant de la comparer aux estimations fournies par la formule (13.65): 
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• methode de Dunkerly: 159,1 Hz 

• methode de Neuber: 162,8 Hz 

Comme prevu, les valeurs estimees sont legerement inferieures a la valeur exacte 
calculee par le logiciel. L’examen des masses et des rigidites du modele equivalent 
(fig. 13.57) et L appreciation de l’importance relative de chacun des termes figurant au 
denominateur de 1’evaluation par la formule (13.65) montrent clairement que les 
moyens efficaces pour elever la frequence propre consistent a (fig. 13.55): 

• alleger les pieces (8) et (9); 

• accroitre la rigidite de l’arbre (6). 

Partant du modele, on calculerait sa reponse forcee par les methodes de l’analyse 
modale. 

Si le mecanisme avait ete dessine a l’ordinateur en 3D avec un modeleur solide, 
on aurait pu calculer directement la reponse du plateau au mouvement imprime par la 
came sans developper le modele equivalent. Mais on n’aurait pas vu immediatement 
sur quoi agir pour ameliorer le mecanisme, sinon par tatonnement. 

Transmission de bruit 

Cet exemple est tire d’une these de Chritin [25.12], 

Le bruit d’un vehicule de chemin de fer automoteur prend principalement naissance 
au contact des roues avec le rail et dans les organes moteurs: engrenages et roulements. II 
est transmis par voie aerienne et par voie sobdienne a la caisse du vehicule. On s’oppose 
a la propagation du bruit par la structure grace a une conception antivibratoire convenable. 

Un essieu moteur d’une rame de metro leger est lie de chaque cote a une bequille 
de la caisse par deux bielles (fig. 25.36) qui transmettent les efforts moteurs et de frei- 
nage. La jambe-pont du bogie pivote sous la caisse et peut s’incliner. Le cheminement 
du bruit par la voie sobdienne est indique par des fleches. 


suspension 



plancher (caisse) 
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plancher 



Fig. 25.37 Modele dynamique du bogie represente a la figure 25.36. 

La figure 25.37 represente le modele pour 1‘analyse de la propagation du bmit. 
Du fait que les articulations des bielles contiennent des elements souples amortisseurs 
(Silentbloc), on a admis que le corps des bielles est comparativement indeformable. La 
jambe-pont peut se deplacer librement selon x et tourner de Tangle cp ; ces deux mou- 
vements sont couples. L’ articulation (9) et le ressort (10) represented la deformabilite 
elastique de la bequille et du plancher. Le modele possede cinq degres de liberte, il est 
excite par la force F transmise par le rail. 


t 



Fig. 25.38 Niveau de vitesse de la bequille de la figure 25.36. 
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Un logiciel de simulation a fourni le niveau d’amplitude de la vitesse vibratoire 
de la bequille au point A pour une excitation harmonique par la force F (fig. 25.38). On 
a etudie l’influence des parametres en jouant sur la masse des bielles et la rigidite des 
amortisseurs . On observe dans tous les cas une premiere resonance comprise entre 35 
et 65 Hz, frequence hors de la gamme significative du point de vue du bruit dans le 
vehicule. Dans la gamme interessante, entre 200 et 500 Hz, trois resonances existent 
qui coincident avec celles qui ont ete revelees par des mesures. 

La discussion des conclusions et leurs consequences constructives sort du cadre 
de cet ouvrage, elles figurent dans [25.12], 

Simulateur de freinage de chute 

Une capsule spatiale est recuperee sur terre suspendue a un parachute. Elle est 
freinee a proximite immediate du sol par des retrofusees. La capsule heurte brutale- 
ment le sol en cas de non-fonctionnement des fusees. 

Le dispositif represente a la figure 25.39(a) est destine a tester la resistance du 
materiel embarque lors de la deceleration sans endommager la capsule. La capsule (1) 
est suspendue a la charpente (5) par un dispositif qui n’est pas represente. Pour l’essai, 
on largue la capsule qui tombe et prend de la vitesse. Lorsqu’il est tendu, le cable de 
suspension (2) tire sur la tige du piston (3) d’un amortisseur hydraulique (4) qui fonc- 
tionne en principe comme celui qui est represente a la figure 4.26. 

Le schema dynamique de la figure 25.39(b) a ete represente a Pecran. Le systeme 
est excite par un choc de vitesse v 0 a l'instant oil la corde est tendue. On introduit 



Fig. 2539 Dispositif d’essai du freinage d’une capsule spatiale: (a) schema; (b) modele dynamique. 


DIMENSIONNEMENT A LA VITESSE ET AUX DEFORMATIONS 


407 


aussi dans le logiciel la relation non lineaire entre la force au piston de l’amortisseur 
en fonction de la course et de la vitesse du piston. Le logiciel donne L acceleration et le 
mouvement de chaque masse ainsi que la force transmise par chaque element. 

La figure 25.40 montre que la corde est tendue par une force qui atteint au maxi- 
mum 280 kN. Jusqu’a 0,15 seconde, la vibration de la capsule resulte essentiellement 
de l’elasticite de la corde, elle s’amortit rapidement par l’amortisseur. Puis on observe 
la vibration a basse frequence de la charpente porteuse, la traction dans la corde dimi- 
nue progressivement avec le ralentissement de la capsule et tend asymptotiquement 
vers le poids de la capsule. 

Les simulations ont permis de dimensionner la corde, l’amortisseur et la char- 
pente, de maniere a ce que la deceleration n’excede pas une certaine valeur imposee 
par le cahier des charges. 


[kN] 



Fig. 25.40 Traction dans la corde en fonction du temps. 


25.9 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

Le dimensionnement a la vitesse vise a donner aux pieces la taille necessaire pour 
assurer leur aptitude dynamique au service. 

Les efforts centrifuges naissant dans les rotors, disques ou tambours, sont limites 
par la resistance des materiaux. Les contraintes maximales dependent de la geometrie 
des pieces et surtout de leur vitesse peripherique. La taille d’un rotor est limitee par sa 
vitesse angulaire ou, inversement, sa vitesse angulaire est limitee par la taille. On uti- 
lise avantageusement des materiaux dont la resistance massique est elevee. 

La resistance mecanique et le comportement dynamique sont deux criteres qui 
determinent la taille des organes de machines. II existe un domaine de vitesse ou la 
taille d’une piece ne depend que de la resistance, un autre ou elle est determinee uni- 
quement par des considerations dynamiques. Le dimensionnement a la resistance seu- 
lement conduit tres souvent a des constructions dont le comportement dynamique 
laisse a desirer. 11 convient d’examiner soigneusement chaque cas. 
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Les proportions geometriques usuelles des organes resultent habituellement du 
dimensionnement a la resistance; elles sont souvent differentes si le dimensionnement 
est base sur des criteres dynamiques. Dans ce cas, le concepteur doit acquerir un autre 
sens des proportions harmonieuses. Par exemple, si un arbre est plus gros que ce qui 
est necessaire pour transmettre un couple, on peut agrandir l’alesage d’un moyeu qu’il 
porte tout en laissant son diametre exterieur inchange. 

Les longues bielles comprimees a marche rapide sont susceptibles de flamber 
pour une charge inferieure a la charge critique statique, a cause de vibrations parame- 
triques excitees par des variations periodiques de charge. 

L’echauffement et l’usure limitent la vitesse des paliers lisses. En regime de frot- 
tement mixte, on choisit la longueur du coussinet sur la base du diametre qu’aurait 
1’ arbre dimensionne uniquement a la resistance. Cette longueur suffit pour l’arbre de 
plus gros diametre necessaire pour satisfaire un critere dynamique. 

La perte ou puissance-chaleur d’un palier hydrodynamique croit tres vite avec le 
diametre de l’arbre. C’est pourquoi les paliers d’arbres dimensionnes selon un critere 
dynamique peuvent poser des problemes de refroidissement et necessiter une refrige- 
ration auxiliaire. 

La longevity des roulements portant des arbres dimensionnes par la predomi- 
nance d’un critere dynamique est plus grande que celle de roulements d’arbres plus 
petits juste suffisants du point de vue de la resistance. 

L’echauffement des embrayages et des freins engages periodiquement limite leur 
frequence d’utilisation. On accroit la cadence en ameliorant le refroidissement et en 
diminuant l’inertie des mecanismes commandes. 

Les deformations statiques sont souvent limitees par certaines exigences fonc- 
tionnelles. Ce critere sert parfois a dimensionner certains elements de machines. 
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26.1 INTRODUCTION 

La conception d’une machine decoule de son cahier des charges. Elle consiste a 
choisir ses principes de fonctionnement et a esquisser son architecture generate. Le 
concepteur fait une demarche inventive qui fait largement appel a ses connaissances et 
a son experience. II s’inspire le plus souvent de solutions deja connues, mais sa capa- 
city d’associer des idees et son imagination lui feront decouvrir des solutions nouvel- 
les. II doit connaitre et appliquer les principes generaux de fonctionnement des machi- 
nes qui ont ete decrits dans les chapitres precedents; il doit entrevoir les solutions de 
detail, mais ne pas s’y attarder dans un premier temps. Plusieurs auteurs ont etudie la 
demarche de la conception et propose des methodologies pour en faire une veritable 
science [26.1, 26.2, 26.3, 26.4]. D’autres veulent s’inspirer de la nature pour trouver 
des solutions [26.5] ou vont puiser leur inspiration dans l’histoire des techniques. 

On peut se demander s'il ne serait pas possible de confier T invention et la conception 
a un ordinateur. II semble en effet que le processus d’analyse d’une solution technique soit 
reversible; si tel est le cas, on pourrait en principe partir du cahier des charges et trouver 
automatiquement les solutions les meilleures . Ce serait l’aube de P invention par ordinateur. 

Ce chapitre donne quelques directives generates et aborde des aspects qui ne 


s’integraient pas dans l’etude phenomenologique des machines. 11 est structure comme 
suit: 

• 

Section 26.2 

Principes generaux. 

• 

Section 26.3 

Principes de distribution des fonctions entre des organes, com- 
paraison des solutions. 

• 

Section 26.4 

Choix des organes. 

• 

Section 26.5 

Architecture generate, disposition des organes, conception 
modulaire, esthetique. 

• 

Section 26.6 

Etude des similitudes mecaniques, applications au choix des 
solutions. 

• 

Section 26.7 

Principes generaux de securite. 

• 

Section 26.8 

Aspects economiques. 

• 

Section 26.9 

Conclusions principales. 


26.2 PRINCIPES GENERAUX 

D’une maniere tres generate, toute realisation : 

• doit remplir les fonctions techniques exigees avec les performances voulues ; 
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• doit etre economique a l’investissement et a I'exploitation ; 

• doit satisfaire toutes les exigences de securite pour I' horn me et l’environne- 

ment. 

De tres nombreux auteurs ont cherche comment satisfaire simultanement ces 
trois exigences absolument prioritaires, par exemple [26.1,26.2,26.6]; l'excellent 
ouvrage de Pahl et Beitz [26.7] fait une synthese tres claire. On s’aperfoit qu’une 
bonne conception doit en principe etre univoque, simple, sure. Suh [26.3] enonce deux 
axiomes a observer : 

• Axiome de I’independance 

Premier enonce : une construction optimale sauvegarde toujours P indepen- 
dance des exigences fonctionnelles. 

Second enonce: une construction est optimale lorsque les relations entre les 
exigences fonctionnelles et les moyens materiels sont telles 
qu’on peut toujours agir sur un parametre de construction 
pour satisfaire une exigence fonctionnelle, sans perturber les 
autres exigences. 

• Axiome de V information 

Premier enonce : une construction optimale contient le moins d’information 
possible. 

Second enonce: la construction la meilleure decouple les exigences fonction- 
nelles et contient le moins d’information possible. 

Attardons-nous seulement au premier axiome et resumons le second, plus diffi- 
cile a saisir, en disant simplement qu’une construction est meilleure, a qualites et per- 
formances egales, si elle est plus simple et plus facile a fabriquer. 

Le premier axiome est deja connu par la theorie et la pratique du reglage. Par 
exemple, une grandeur y resulte de la combinaison lineaire de deux variables: 


y = ax x + bx 2 = yi + y 2 


La figure 26.1 montre un schema de structure visant a regler v par une consigne 
yp des deux variables. Le reglage est impossible parce que les grandeurs V| = ax j et 
y 2 = axo sont couplees; une variation de x 2 peut se corriger par x 2 et recipro- 
quement. II faut decoupler les grandeurs en reglant chacune separement (fig. 26.2). 



Fig. 26.1 Reglages couples. 
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Fig. 26.2 Reglages decouples. 

Une fois le principe de fonctionnement d'un systeme arrete, il existe une multi- 
tude de solutions de detail pour sa realisation. En plus des fonctions principales, il faut 
encore respecter une serie de contraintes supplementaires telles que : 

• masse et encombrement minimaux ; 

• facilite de montage et d’entretien; 

• utilisation d’elements normalises; 

• utilisation optimale des materiaux ; 

• materiaux recyclables ; 

• securite ; 

• conception ergonomique ; 

• respect de l’environnement, bruit et pollution ; 

• cout minimal. 

Il est impossible de formuler des regies generales de conception, car le nombre de 
parametres est enorme et ils sont souvent lies par des interdependances complexes. 

Que ce soit dans l’etude generate d’un projet ou dans celle d’un detail, on classe 
avantageusement les exigences du cahier des charges en trois categories: 

• exigences imperatives qui doivent etre satisfaites a tout prix, elles s’expriment 
generalement par une valeur numerique affectee de tolerances ; 

• exigences visees vers lesquelles on tend au mieux, parfois par un compromis; 

• exigences souhaitees qu’on doit satisfaire si possible. 

Cette liste d’exigences est a la base du choix de la solution la meilleure parmi 
plusieurs variantes. Ce choix raisonne s’opere par les methodes d’analyse de la valeur. 


26.3 DISTRIBUTION DES FONCTIONS 

26.3.1 Generalites 

Les fonctions etant identifiees, on les realise au moyen d’elements de machines 
appropries. Selon la figure 26.3, on distingue quatre principes de distribution des fonc- 
tions entre les organes et elements de machines. Mais immediatement se posent les 
questions suivantes : 

• quelles fonctions peuvent-elles etre remplies par un seul organe ? 

• quelles fonctions doivent-elles etre remplies par des organes independants ? 

Il n’y a pas de reponse universelle, on se limite a quelques considerations generales. 
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fonctions 


organes 



ooo 



□ □ 



Fig. 26.3 Distribution des fonctions : (a) un organe remplit toutes les fonctions; (b) les fonctions sont repar- 
ties sur plusieurs organes; (c) une fonction par organe; (d) une fonction remplie par plusieurs organes. 


26.3.2 Toutes les fonctions remplies par un seul organe 

II est naturellement plus simple, meilleur marc he et moins encombrant de confier 
toutes les fonctions requises a un seul organe. Voici quelques exemples de pieces et 
d’organes capables d’assurer simultanement plusieurs fonctions. 

Un arbre portant une roue dentee (fig. 26.4) transmet le couple et la rotation a un 
autre organe de transmission; il transmet aussi la force d’engrenement aux paliers. En 
outre, 1’ arbre centre la roue et la maintient en prise avec son pignon. 11 peut encore 
assurer simultanement ces fonctions pour d’autres elements montes sur lui. 



Fig. 26.4 Transmission du mouvement et des efforts Fig. 26.5 Fonctions d’un accouplement flexible, 
par un arbre. 

Un accouplement flexible (fig. 26.5) transmet la rotation et le couple d’une ligne 
d’ arbre tout en permettant un certain desalignement et desaxage des arbres. II amortit 
aussi les a-coups de couple et les vibrations de torsion. 

Une bride de tuyauterie transmet d’un tube a l’autre la poussee de pression du 
fluide et les efforts resultant de precontraintes de montage ou de dilatations thermiques ; 
elle permet de demonter les tuyaux; elle porte et serre le joint qui assure l’etancheite. 

Le stator d’une turbine a gaz ou a vapeur contient le fluide et resiste a sa pression ; 
il supporte les aubes directrices et transmet le couple de reaction aux fondations de la 
machine. 

Un roulement a billes a gorges profondes guide un arbre en rotation, transmet une 
charge radiale et, dans une moindre mesure, aussi une force axiale. 

Une liaison arbre-moyeu par emmanchement conique garantit un bon centrage du 
moyeu et permet de transmettre des couples tres importants (fig. 5.34b). On rencontre 
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souvent des constructions qui prevoient encore une clavette (fig. 5.34a). Cette redon- 
dance est inutile, car le ffottement suffit pour transmettre le couple. Dans l’esprit du 
constructeur, il s’agit souvent d’une «securite», mais elle est plutot nuisible, car la rai- 
nure de clavette affaiblit l’arbre. La clavette ne peut se justifier que pour une raison de 
positionnement angulaire. Rappelons qu’il convient toujours d’eviter la surabondance 
de liaisons rigides (§9.3.4). 

26.3.3 Distribution des fonctions a plusieurs organes 

Un organe qui remplit plusieurs fonctions est avantageux, mais on rencontre des 
difficultes lorsque : 

• la capacite de l’organe doit etre developpee a P extreme pour une ou plusieurs 
fonctions ; 

• deux fonctions sont contradictoires ou se perturbent mutuellement. 

On sort de cette impasse en distribuant les fonctions sur plusieurs organes, en 
attribuant meme, le cas echeant, plusieurs organes a une meme fonction. Une reparti- 
tion des taches facilite souvent le calcul par une modelisation claire et univoque. 

Exigences extremes 

Par exemple, un palier doit transmettre une forte charge radiale, une force axiale 
et offrir une grande longevite. On peut a priori choisir un roulement radial, mais la 
charge axiale raccourcit sa longevite. De meme, la force radiale diminuerait beaucoup 
celle d’une butee. La figure 26.6 montre une solution a ce probleme: un roulement a 
galets cylindriques transmet uniquement la charge radiale et un roulement a billes 
rigide transmet la force axiale. On veille a une rigoureuse separation des fonctions en 
choisissant un roulement a galets sans epaulement sur la bague interieure et en mena- 
geant du jeu radial a la bague exterieure du roulement a billes pour eviter tout hypers- 
tatisme avec le roulement a galets. 



Fig. 26.6 Palier avec transmission separee des forces radiales et axiales. 
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Fonctions contradictoires 

A titre d’exemple, pour un gros reducteur entralne par une turbine a vapeur, on 
exige ce qui suit: 

• l’arbre de sortie doit etre souple pour permettre le deplacement radial provoque 
par les dilatations thermiques des batis ; 

• l’arbre de sortie doit aussi etre souple en torsion pour abaisser la frequence 
propre du systeme ; 

• la roue dentee, tres chargee, doit etre montee rigidement afin que les deforma- 
tions ne perturbent pas trop Lengrenement; 

• Lencombrement doit etre petit. 

Les exigences qu’un arbre soit tout a la fois souple et rigide sont contradictoires. 
L’application du principe de separation des fonctions conduit a monter la roue sur un 
arbre creux rigide avec des paliers rapproches et a transmettre le couple par un arbre 
long et souple introduit dans le premier pour gagner de la place (fig. 26.7). 



Fig. 26.7 Reducteur avec arbre de sortie souple. 

Dans le meme ordre d’idees, l’arbre portant le planetaire central d’un train epi- 
cycloidal centre le pignon et transmet le couple tournant. Le pignon est en prise 
hyperstatique avec les satellites (§ 8.3.4); de ce fait, le centrage du pignon par Larbre 
surcharge les dentures. On a vu qu’il est judicieux de realiser l’isostatisme en laissant 
flotter le pignon qui se centre automatiquement entre les satellites (fig. 8.13a). La 
fonction de centrage est alors devolue aux satellites et Larbre n’assure plus que la 
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transmission du couple. La figure 26.8 montre une solution valable pour un train epi- 
cycloidal a dentures helicoidales opposees. Le pignon central est flottant, il est posi- 
tionne axialement par les dentures helicoidales et relie a la machine par un court arbre 
creux articule dans des accouplements dentes. Pour les memes raisons, les couronnes 
exterieures sont flottantes, elles sont reliees au bati par des anneaux souples articules. 

Une poulie est montee sur un arbre par des anneaux coniques extensibles pour 
transmettre le couple (fig. 26.9) mais qui n’offrent pas un centrage tres precis. C'est 
pourquoi le moyeu est pourvu d’une portee de centrage particuliere. 
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Fig. 26.9 Poulie avec anneaux elastiques et portee de centrage. 


Un carter doit remplir des fonctions statiques et doit aussi transmettre a l’air la 
chaleur des pertes. On exige souvent qu’un reducteur soit le plus compact possible; 
mais s’il est trop petit, le carter n’a pas assez de surface d’echange de chaleur et on est 
oblige de prevoir un refroidissement force par circulation d’huile a travers un echan- 
geur de chaleur (§ 19.3.3). 

26.3.4 Une fonction par organe 

II faudrait en principe toujours attribuer a chaque piece une seule fonction pour 
ameliorer la fiabilite et la surete (§ 26.7.2). Cela simplifie aussi les calculs de 
dimensionnement . 

C’est dans cette perspective qu’il faut voir la recommandation pressante de pre- 
voir des constructions isostatiques comme on l’a montre au paragraphe 5.10.1 et a la 
section 8.2. II ne faudrait, par exemple, pas guider un arbre par plus de deux paliers 
radiaux puisqu’ils suffisent a eux seuls pour definir completement la position dans 
l’espace de l’axe de rotation. La poussee axiale ne devrait etre transmise au bati que 
par un seul palier. C’est pourquoi on prevoit habituellement toujours un palier fixe et 
un palier libre (fig. 5.81). Les figures 5.84,5.86 et 26.6 montrent d’autres exemples 
d’attribution univoque des fonctions ; dans les deux premiers cas, la tres forte poussee 
axiale est transmise par une butee independante du roulement radial. Les butees pre- 
sented du jeu radial afin d’etre liberees de toute charge radiale. 

Le principe de distribution des fonctions s’applique aussi aux paliers lisses. La 
figure 26.10 illustre la conception d’un palier radial combine avec une butee a double 
effet. 

Dans les courroies dentees, l’effort est transmis positivement aux poulies par des 
dents en neoprene ou en polyurethane (fig. 26.11). Mais ces substances sont inca- 
pables de transmettre tout l’effort en traction, cette fonction est assuree par une nappe 
de cables en fibre de verre ou en acier incorporee au corps de la courroie. 

La caisse d’une locomotive repose souvent sur un bogie par une butee (3) com- 
binee avec un palier (4) qui transmet l’effort de traction (fig. 26.12a). La somme des 
forces d’adherence, h\ + F-y , et la reaction de traction T~ constituent un couple avec 
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Fig. 26.10 Palier combine pour turbomachine. 



Fig. 26.11 Courroie dentee. 


la distance h. Ce couple desequilibre la charge des essieux de sorte que Ni < G/2 ; 
par consequent, la charge statique au repos ne peut pas etre exploitee pleinement pour 
la traction. Le systeme de la figure 26.12(b) separe les fonctions : la traction est trans- 
mise par une barre oblique (5) articulee en A au bogie et en B a la caisse ; le poids de 
la locomotive repose sur un appui (6) qui peut d’ailleurs prendre la forme de biellettes. 
La barre de traction (5) est inclinee de maniere a ce que la force F 5 qu’elle transmet 
passe par la trace de la charge G sur le rail. Chaque essieu est ainsi charge par G/2 et la 
traction a la limite du patinage des roues est plus elevee que dans le premier cas. 

Dans le domaine des chaudieres a vapeur, un foyer en surpression est enferme 
dans une enceinte etanche et la chaleur doit etre transmise a l’eau par des parois min- 
ces pour diminuer les contraintes thermiques; par ailleurs, les parois sont tres lourdes 
et leur dilatation est importante. La fonction etancheite aux gaz est assuree par les 
parois interieures pourvues des tubes d’eau (fig. 26.13); en revanche, une charpente 
exterieure froide est chargee de porter les panneaux suspendus de la chambre de com- 
bustion. Les liaisons articulees permettent les dilatations. 
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Fig. 16.12 Transmission au crochet de la traction d’un bogie de locomotive: (a) par le pivot; (b) par une 
barre oblique. 



Fig. 26.13 Charpente porteuse et paroi de la chambre de combustion d’une chaudiere a vapeur (Babcock). 
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26.3.5 Une fonction remplie par plusieurs organes 

En devant augmenter la puissance ou la taille d'un quelconque organe, on atteint 
souvent une limite qui empeche d’aller plus loin. II est alors necessaire de prevoir plu- 
sieurs organes qui remplissent la fonction souhaitee en parallele selon l’un ou l’autre 
des schemas suivants, par exemple pour la transmission de puissance: 

• la puissance d’un moteur est repartie par un organe de distribution D a deux ou 
plusieurs organes recepteurs (fig. 26.14a); 

• la puissance de deux ou plusieurs moteurs est reunie par un organe collecteur C 
(fig. 26.14b); 

• la puissance est repartie entre deux ou plusieurs voies de transmission paralle- 
les (combinaison des schemas ci-dessus), puis elle est de nouveau reunie en 
une voie unique (fig. 26.14c); cette disposition presente un hyperstatisme et 
donne lieu a des circulations de puissance (sect. 12.6). 



(a) (b) (c) 

Fig. 26.14 Distribution de puissance: (a) repartition sur deux recepteurs; (b) reunion; (c) distribution sur 
deux voies de transmission paralleles. 


Passons en revue les avantages les plus connus des montages paralleles en don- 
nant des exemples. 

Augmentation de la puissance 

On ne peut pas accroitre indefiniment la section d’une courroie trapezoidale 
(fig. 26.15) car, a diametre de poulie egal, l’augmentation de l’epaisseur h de la cour- 
roie accroit la contrainte de flexion et l’energie dissipee par frottement interne. Le 
perimetre de refroidissement augmente moins vite que la production de chaleur, ce qui 
provoque un echauffement inacceptable et abrege la longevite. En outre, la largeur b 
de la courroie doit rester dans une certaine proportion avec la hauteur h, car une trop 
grande largeur augmenterait tellement la souplesse transversale que la courroie ne 
pourrait plus resister aux forces appliquees sur ses flancs. On augmente la puissance 
d’une transmission en installant plusieurs courroies en parallele, mais il faut tenir 
compte de 1’hyperstatisme dans le dimensionnement (§ 8.4.6). 



Fig. 26.15 Coupe d’une courroie trapezoidale. 
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La puissance d'un cylindre de moteur a piston croit comme le cube de son ale- 
sage tandis que la surface de refroidissement iraugm elite qu’avec le carre de l’alesage. 
La puissance etant limitee par la temperature des pieces, il faut repartir la puissance 
totale de gros moteurs sur un grand nombre de cylindres. 

La puissance propulsive necessaire d’un engin de transport est fournie au besoin 
par plusieurs moteurs: avions multimoteurs, locomotives, navires. 

On installe deux, trois ou quatre corps basse pression sur une ligne d’arbre de tur- 
bine a vapeur pour augmenter la section de sortie de la vapeur et accroitre la puissance 
de la machine. 

Amelioration du rendement 

Le rendement d’une machine transformatrice d’energie est tres souvent plus fai- 
ble en charge fractionnaire qu’en pleine charge (§ 10.5.3). Le fractionnement de la 
puissance totale en plusieurs unites permet, lorsque la charge varie beaucoup, d’ex- 
ploiter 1’ installation avec un meilleur rendement (§ 20.4.4). C’est souvent pour cette 
raison qu’on installe plusieurs groupes dans une centrale hydroelectrique ou plusieurs 
chaudieres pour le chauffage d’un grand batiment. 

Diminution de la taille 

La distribution d’un effort sur plusieurs elements permet de diminuer leur taille 
par rapport a un organe unique. Voici quelques exemples: 

• A couple transmis egal, le diametre d’un embrayage multidisque est plus petit 
que celui d’un embrayage monodisque parce que le frottement est reparti sur 
plusieurs surfaces de contact. 

• Une transmission a engrenage est plus petite et plus legere si la puissance est 
transmise par plusieurs voies paralleles, comme par exemple dans les meca- 
nismes epicycloidaux. 

• Pour une charge et une rigidite donnees, deux ressorts helicoidaux concen- 
triques sont moins lourds et moins encombrants qu’un ressort unique. 

• La place disponible dans le bogie d’une locomotive permet d’obtenir une plus 
grande puissance avec deux moteurs cote a cote qu’avec un seul moteur. 

• Une toiture ou une dalle a grande portee est tres epaisse. On peut construire 
plus leger et plus mince en prevoyant des piliers intermediaires (fig. 26.16). 


(a) 


Fig. 26.16 Toiture: (a) grande portee; (b) avec des piliers intermediaires. 




Accroissement des efforts 

Pour une taille et une capacite de charge d’un element donnee, la multiplication 
du nombre d’elements permet de transmettre une plus grosse charge. Par exemple: 

• La charge transmissible par un pneu est limitee. On accroit la capacite de trans- 
port d’un camion en prevoyant des roues jumelles a l’arriere, puis en augmen- 
tant le nombre d’essieux. 
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• A taille egale, un roulement a galets presente une capacite de charge superieure 
a celle d’un roulement a billes. On peut considerer qu’une ligne de contact est 
une mise en parallele d’une infinite de points de contact. 

• Un arbre cannele transmet un plus grand couple a un moyeu qu’un arbre de 
meme taille avec une seule clavette. 

• La capacite de levage d’un palan augmente avec le nombre de brins de cable. 

Diminution de la pression de contact 

On diminue la pression exercee par un vehicule sur le sol en multipliant le nom- 
bre de roues, en elargissant les pneus et en augmentant leur diametre. On remplace 
aussi les roues par des chenilles (§ 8.7.8). 

Augmentation de la rigidite 

La repartition d’un effort entre plusieurs elements fonctionnant en parallele aug- 
mente aussi la rigidite de l’ensemble (§ 6.3.1), par exemple: 

• le montage de plusieurs ressorts en parallele ; 

• le guidage d’un arbre par plusieurs paliers plutot que par seulement deux 
paliers eloignes. 

Augmentation de la souplesse 

II est souvent facile d’assouplir un element en le fractionnant. Par exemple, la 
rigidite d’une poutre massive, d’une hauteur h posee sur deux appuis (fig. 26.17), est 
proportionnelle a son moment quadratique de surface : 


Fractionnons la poutre en n lames d’egale epaisseur (fig. 26.18). Le moment qua- 
dratique resultant 


/,, = n — b 
12 


h 


(26.1) 


montre que la rigidite d’une poutre lamellee est inversement proportionnelle a n , sa 
compliance augmente avec le carre du nombre de lames. Cette propriete est souvent 
mise a profit, par exemple dans les cas suivants: 

• ressorts a lames (fig. 26.19); 

• fractionnement d’une tige cylindrique en un grand nombre de fils fins, 
cables ; 

• installation en parallele de plusieurs petites courroies trapezoidales en lieu et 
place d’une grosse courroie qui exigerait des poulies de grand diametre. 

Amelioration de la stabilite 

La multiplication des points d’appui permet d’agrandir le polygone de sustenta- 
tion d’un objet. Par exemple: 

• une table a quatre pieds au lieu de trois; 

• un vehicule a quatre roues au lieu de deux ou trois. 


422 


CONCEPTION DES MACHINES 





Fig. 26.19 Ressort a lames pour suspension de vehicules. 


Amelioration de la surete 

Plusieurs organes travaillant en parallele permettent souvent d’assurer encore la 
fonction, meme a performance reduite, en cas de defaillance d’un des organes. Par 
exemple, un avion multimoteur vole encore a plus basse altitude avec un moteur en 
panne. Cependant, si la multiplication des organes augmente la surete, elle diminue 
toujours la fiabilite, car la probabilite de panne s’accroit avec leur nombre. A cet 
egard, il est quand meme preferable de construire le plus simple possible pour ame- 
liorer la disponibilite des machines. 


26.4 CHOIX DES ORGANES 

On choisit les organes de machines d’abord selon les fonctions qu’ils doivent 
remplir: un engrenage pour reduire la vitesse, un palier pour guider un arbre. Une 
etude plus approfondie permet ensuite de determiner le type exact d’organe, par exem- 
ple, un engrenage a denture droite ou helicoidale, un roulement a billes ou a galets 
coniques. 

II existe cependant des criteres generaux utiles a la conception des machines. Ce 
sont, notamment, la puissance par unite de volume occupe et la puissance massique. 
Dans certains cas, on considerera aussi le couple transmis par unite de volume ou de 
masse. La figure 26.20 montre que, pour une puissance et des vitesses donnees, les 
transmissions a engrenages sont nettement moins encombrantes que les transmissions 
a liens souples, particulierement celles a courroies. 
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Type de transmission 

Diametre des roues 

Entraxe 

Largeur 

(a) 

courroies trapezoidales 

190 x 570 

810 

101 

(b) 

courroie dentee 

198x594 

588 

63 

(c) 

chaine (Westinghouse) 

138x412 

297 

76 

(d) 

engrenage 

90 x 270 

180 

26 


Fig. 26.20 Comparaison de Tencombrement de transmissions. 


Parmi les engrenages, les reducteurs a train epicycloidal sont moins encombrants 
et plus legers que les engrenages a arbres paralleles ordinaires (fig. 26.21). En outre, 
ils sont souvent tres interessants a cause de leur disposition coaxiale, notamment en 
marine (fig. 26.22) et en aviation. 



Fig. 26.21 Comparaison de reducteurs de meme rapport de transmission et de meme couple : 
(a) epicycloidal; (b) deux etages, acier ameliore; (c) deux etages, dentures trempees et rectifiees. 
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Fig. 26.22 Groupe moteur marin avec reducteurs a arbres paralleles ou train epicycloi'dal . 


Bagh et Briehl [26.8] ont compare diverses structures d’engrenages (fig. 26.23) 
et I’influence des materiaux qui constituent l’etage de sortie d'un reducteur ayant les 
caracteristiques suivantes : 

• puissance transmise 1240 kW 

• vitesse d’entree 1500 t/min 

• vitesse de sortie (i = 80) 18,75 t/min 

• couple de sortie 630 000 Nm 



Fig. 26.23 Structure de reducteurs: (a) aciers non-traites; (b) dentures cementees et trempees; (c) idem, 
deux voies paralleles; (d) train epicycloi'dal, dentures traitees (voir tableau 26.25). 
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Tableau 26.25 Comparaison de masse et d'encombrement des reducteurs des figures 26.23 et 26.24. 


Structure et materiaux 

a 

[mm] 

H 

[mm] 

L 

[mm] 

Masse 

[kg] 

Vol. 

[m 3 ] 

(a) roue 280 HB 

2650 

2200 

4300 

33500 

18,5 

pignon 300 HB , ameliore 






(a) roue 280 HB 

2360 

1970 

3850 

26500 

13,4 

pignon durci, 650 HB 






(b) dentures cementees 62 HRc 

1760 

1870 

3040 

13000 

7,3 

(c) dentures cementees 62 HRc 

1270 

1500 

2315 

8600 

3,6 

(d) satellites et planetaires 






cementes, couronne amelioree 

coaxial 

1430 

1650 

6600 

3,3 


La figure 26.23 compare l’encombrement des engrenages et la figure 26.24 celui 
du reducteur complet, le tableau 26.25 donne les valeurs chiffrees. L’engrenage a 
arbres paralleles est beaucoup plus petit et plus simple avec une denture cementee et 
traitee (variante b) que si elle ne Lest pas (variante a) ; dans ce dernier cas, on a meme 
installe deux engrenages cote a cote au prix d’un encombrement axial plus grand. Sa 
masse vaut a peu pres un tiers de celle du reducteur a engrenage non traite. La distri- 
bution de la puissance sur plusieurs voies paralleles reduit encore la masse et l’encom- 
brement. Le reducteur a train epicycloidal offre la solution la plus compacte, sa masse 
est a peine superieure au sixieme de celle du reducteur le moins elabore. 

La comparaison des couts est moins spectaculaire, le reducteur planetaire coute 
45% du prix du reducteur le plus grand. Le prix specifique (fr/kg) est d’autant plus 
eleve que le reducteur est plus compact, car les alliages speciaux et leurs traitements 
sont chers; en outre, le volume de matiere a enlever par usinage est relativement plus 
grand . 

Le tableau 26.26, emprunte partiellement a Faisandier [26.9], montre clairement 
la grande puissance massique des moteurs hydrauliques et leur superiorite sur les 
moteurs electriques. C’est une des raisons qui explique le succes generalise des trans- 
missions et commandes hydrauliques dans les engins de travaux publics. La masse de 
moteurs asynchrones, pour une vitesse donnee, augmente avec leur puissance selon 
P 0,5 jusqu’a 10 kW, selon p 0 - 72 - 0 * 8 au-dela. 
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Tableau 26.26 Comparaison des puissances massiques de moteurs. 


Systeme 

Composant 

Pression 

[bar] 

Vitesse 

max 

[t/min] 

Debit 

[1/min] 

Puissance 

[kW] 

Masse 

[kg] 

Puissance 

massique 

[kW/kg] 

hydraulique 

pompes 

et 

moteurs 

aeronau- 

tique 

industrie 

280 

400 

4500 

2100 

120 

175 

56 

100 

16 

6 

50 

4 

9 

2 

4 

verin 

300 

y 

v max 
[m/s] 

Force 

[daN] 

0,2 

80000 





Vitesse 









max 





electrique 



Voltage 

t/min 






dynamo 


29 V 

9000 


14 

30 

0,45 


alternateur 

200 V 

8000 


15 

15 

1 


moteur electrique 

24 V 

5000 


14 

30 

0,45 


moteur asynchrone 

380 V 

1500 


15 

127 

0,12 


Ces quelques exemples prouvent seulement qu’il convient d’etudier attentive- 
ment diverses solutions avant de faire un choix definitif. L’ analyse de la valeur tech- 
nico-economique s’opere en attribuant a chaque critere d’ appreciation un poids et des 
points de valeur. Le detail de la methode est decrit dans [26.7], L’etude plus appron- 
fondie de ce sujet sort du cadre de cet ouvrage, les avantages et inconvenients respec- 
tifs des divers elements de machines sont decrits dans la litterature specialised. 


26.5 CONCEPTION ET SITUATION DES ORGANES 

26.5.1 Genre de mouvement 

Les organes animes de mouvements oscillants donnent lieu a des efforts d’inertie 
qui surchargent les pieces et provoquent des vibrations. II est done avantageux de rem- 
placer, chaque fois que e’est possible, un mouvement alternatif par un mouvement 
rotatif continu. Le passage des pompes a piston aux pompes centrifuges, des machines 
a vapeur aux turbines ou des scies alternatives aux scies circulaires ou a ruban a ete un 
progres decisif vers l’accroissement des puissances. Seul le moteur a piston s’est 
maintenu jusqu’ici et atteint actuellement la vitesse de 16 000 t/min. 

26.5.2 Entrainement 

Les techniques d’entrainement ont pour but d’apporter et de doser Tenergie 
necessaire au mouvement des machines. Mais la notion d’entrainement recouvre aussi 
la commande des moteurs et le reglage de leur vitesse. La grande souplesse dupli- 
cation des moteurs electriques, la mise au point de transmissions hydrostatiques tres 
performantes, la generalisation des commandes hydrauliques et pneumatiques, le 
developpement fulgurant de Telectronique de commande et de l’informatique ont 
completement change la physionomie et la structure des machines. Ces developpe- 
ments vont encore en s’accelerant sans que Ton voie ou ils s’arreteront. 
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Commande des mouvements 

La disposition generate des entrainements est extremement variee, mais on dis- 
tingue plusieurs dispositions de base : 

• Chaine cinematique droite (fig. 26.27a). Un moteur M entraine un outil O (au 
sens general du terme, sect. 1.5) par l’intermediaire d’une transmission T, le 
moteur est pilote par une commande C. C’est le schema des groupes simples 
tels que ventilateurs, broyeurs, perceuses portatives. 

• Chaine cinematique ramifiee (fig. 26.27b). Un moteur entraine plusieurs outils 
qui sont toujours en mouvement. 

• Chaine cinematique ramifiee commandee par le mouvement principal 
(fig. 26.27c). Un moteur entraine plusieurs outils en mouvements sequentiels 
dont les commandes sont mecaniques, souvent par un arbre a came; dans cer- 
tains cas, elles sont electriques ou mixtes. 

• Machines multigroupes (fig. 26.27d). Chaque outil est entraine par son propre 
moteur, les commandes individuelles sont pilotees par une commande centrale, 
le plus souvent informatisee, eventuellement avec des sequences hierarchisees. 

• Structure mixte combinant les systemes de base. 



( a l C commande 

CC commande centrale 
M moteur 
O outil 
T transmission 





Fig. 26.27 Structures de base d’ entrainements: (a) chaine cinematique droite; (b) chaine ramifiee; 
(c) chaine ramifiee commandee par le mouvement principal; (d) entrainements individuels avec commande 
centralisee. 


La structure multigroupe a commande centralisee offre de nombreux avantages : 

• optimisation de chaque groupe ; 

• grande souplesse d’utilisation avec adaptation facile et rapide aux conditions 
d’ exploitation; 

• facilite de pilotage par un seul homme ou par un microprocesseur; 

• simplification mecanique; 

• entretien reduit ; 

• diminution du bruit. 


Globalement, les machines sont aujourd’hui nettement plus performantes et 
relativement moins couteuses. Cette evolution a completement change leur aspect en 
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les «demecanisant» comme le montre de maniere frappante la comparaison d'une 
machine a tailler les engrenages de conception ancienne (fig. 26.28) avec une machine 
de nouvelle generation (fig. 26.29). 


6 5 



1 entrainement principal 

2 fraise pour developpante 

3 tete de fraisage normale 

4 volant 

5 chariot porte-fraise 

6 vis d’avance axiale 


7 tete de fraisage pour roue tangentielle 

8 fraise tangente 

9 ebauche 

10 vis de positionnement radial 

1 1 train du pas 

12 rotation de 1’ ebauche 


Fig. 26.28 Chaine cinematique d’une machine a tailler les engrenages avec un unique moteur. 



Fig. 26.29 Schema d’une machine a tailler les engrenages a commande electronique (H. Pfauter, Ludwigshafen). 


ARCHITECTURE 


429 


Transmission de mouvements 

Certaines machines de production (cartonnage, conditionnement, imprimerie) 
sont tres longues et exigent la transmission de mouvements a grande distance. 11 faut 
generalement que la transmission soit tres precise pour assurer la synchronisation de 
divers mouvements et pour garantir la qualite du travail. Du point de vue architectural, 
il faut distinguer entre la transmission d’un mouvement continu et celle de mouve- 
ments varies ou cycliques. 

Rotation continue 

Les organes en rotation continue, a vitesse constante, ne provoquent pas de cou- 
ple d’inertie cinetostatique venant charger la transmission. On utilise habituellement 
les organes de transmission mecaniques suivants : 

• des arbres qui courent le long de la machine et qui entrainent des arbres secon- 
daires transversaux ou verticaux par l’intermediaire d’engrenages coniques, 
helicoidaux gauches ou vis sans fin ; 

• des courroies dentees passant sur les pignons de tous les arbres transversaux ; 

• des chaines lorsque les vitesses sont relativement basses. 

Les arbres sont les elements les plus precis, insensibles a l’usure. On observe que 
les chaines s’allongent progressivement avec l’usure en modifiant la phase entre les 
divers arbres secondaires, c’est pourquoi il est judicieux de les roder prealablement sur 
des appareils speciaux. En outre, les courroies et les chaines vibrent transversalement 
et impriment aux arbres secondaires des oscillations perturbatrices ; il faut toujours 
prevoir des dispositifs tendeurs adequats. 

Des moyens electriques permettent aussi d’entrainer plusieurs recepteurs en par- 
fait synchronisme ou avec des rapports de vitesses constants: 

• un organe central commande tous les moteurs ; 

• un premier arbre sert de reference et commande les autres moteux qui lui sont 
asservis . 

Ces dispositifs offrent l’avantage de pouvoir varier facilement le rapport de vitesses entre 
les moteurs et de decaler aisement les arbres les uns par rapport aux autres (timing). 

Mouvements varies 

Les mouvements varies, le plus souvent oscillants ou cycliques, donnent lieu a 
des efforts d’inertie qui chargent les mecanismes et provoquent des vibrations ou affo- 
lent les suiveurs de cames. Ces mouvements sont transmis a distance par des arbres 
oscillants, des tringleries et des leviers. On sait que les mouvements a commande posi- 
tive ne sont precis que dans la mesure oil la premiere pulsation propre du mecanisme 
est 15 a 20 fois plus elevee que la pulsation fondamentale du mouvement (§ 15.4.5 et 
15.4.6). Ce resultat n’est obtenu qu’avec des elements de machines legers tres rigides; 
par consequent, il faut que les organes de transmission soient courts. En outre, la mul- 
tiplication des liaisons risque d’augmenter les jeux et de pejorer encore la precision. 
En conclusion, il faut, dans les machines rapides: 

• transmettre a grande distance seulement les mouvements rotatifs continus ; 

• transformer le mouvement rotatif en un mouvement varie a proximite imme- 
diate de l’organe a commander; 

• transmettre le mouvement varie par le chemin le plus court. 
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26.5.3 Arbres de transmission 

Un arbre de transmission long relie un organe (1) a un organe (2) par l’interme- 
daire d’un reducteur. Selon sa position par rapport au reducteur, on envisage deux cas: 

• l’arbre de transmission est lent (fig. 26.30a) ; ou 

• l’arbre de transmission est rapide (fig. 26.30b). 


h h J 2 



Fig. 26.30 Localisation d’un arbre de transmission : (a) arbre lent; (b) arbre rapide. 


Le diametre de I’ arbre se calcule habituellement sur la base de sa resistance au 
couple de torsion 


3; 16 M t 

y 11 T tpd 


(24.62) 


Comparons les deux dispositions de differents points de vue en supposant que le 
materiau et la contrainte de torsion sont les memes dans les deux cas, l’indice r se 
re fere a 1’ arbre rapide et 1’ indice i a 1’ arbre lent: 

• vitesse: co r = icop 


• couple : 

• diametre : 

• masse, ~ d 2 : 

• rigidite en torsion, ~ d 4 : 


M r = {ill) ] M e 

a i ■ r 1/3 a 
a r = \i]i\ d( 

I -1-2/3 

m r = iji nip 
i I -I -4/3, 

K = \ r l'\ k ( 


On a la pulsation propre en torsion du systeme dans la variante (a), avec l’inertie 
reduite a 1’ arbre (2), J* = i 2 i, , 


a>ip = 



(26.2) 


La pulsation propre de la variante (b) vaut, avec l’inertie reduite J* 


l J, 


w 


lr 


i, (i , 2 n 

i‘'U +, LJ 


Compte tenu de la relation entre les rigidites, on trouve finalement 
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Selon la formule (18.39), la vitesse critique d'un arbre lisse etant proportionnelle 
a son diametre, on peut ecrire : 


r]i\ 


-1/3 


W r 


(26.4) 


Calculons encore les rapports de la vitesse de rotation a la vitesse critique dans 
chaque cas : 


P = 0) r = p ( = m e 

w cr tu cr to c ^ 

Par consequent: 

ft = V ' /3 i 413 fy ( 26 - 5 ) 

Ces comparaisons permettent de tirer les conclusions suivantes, valables pour des 
arbres executes dans le meme materiau et sollicites avec la meme contrainte de 
torsion : 

• P arbre rapide est plus mince et plus leger; 

• la pulsation propre en torsion du systeme est plus grande si 1’ arbre long est 
rapide ; 

• la vitesse critique en flexion de l’arbre rapide est plus basse; 

• en regime sous-critique des deux arbres, la vitesse critique de 1’ arbre rapide est 
relativement plus proche de sa vitesse de rotation que dans le cas de l’arbre 
lent. 

On sait que la precision des mouvements d’un mecanisme est meilleure et la sol- 
licitation dynamique des pieces par les efforts vibratoires plus petite, si la frequence 
propre est elevee. Par consequent, il est avantageux que I’arbre de transmission long 
soit rapide ; il animera chaque recepteur par un reducteur particulier. 


26.5.4 Freins 

Un pont roulant ou un chariot circulant sur un plan horizontal peut se schematiser 
selon la figure 26.31. J designe le moment d’inertie reduit sur l’arbre du moteur de 
toutes les masses, y compris celles du pont et de la charge. 

On se pose la question de savoir s’il faut installer le frein sur P arbre rapide (1) ou 
sur l’arbre lent (2). Ce probleme a trois aspects: taille du frein, echauffement, surete. 



1 


L 

1 

til > i 


?7 



Fig. 26.31 Schema d’un mecanisme de translation. 
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Taille du frein 

Supposons tout d’abord que le frein soit monte sur l’arbre rapide, il offre le cou- 
ple de freinage M r et son moment d’inertie est / r . Le temps d’arret vaut, selon 
(14.144), 


J + J r 


Platons maintenant le frein sur l’arbre lent. Le rapport de similitude geometrique 
des freins etant le rapport de leur diametre 

, de 

A = — (26.6) 

d t 

l’application des lois de similitude (14.153) et (14.154) donne le moment d’inertie de ce 
frein J( = J r A 5 et son couple de freinage M e = M r A 3 .Le moment d’inertie dugroupe 
et du frein reduit a l'arbre (1), avec un modele cinetostatique (§ 13.7.2), vaut maintenant 

j' = j + -\j t A 5 
r]i z 

Le couple de freinage reduit vaut 

M\ M r A 3 

rj\i\ 

et le temps d’arret devient 


J + -)y/ r A 5 


tat 


rj i 


-M r X 5 


mi\ 


Le rapport des durees d’arret dans les deux montages vaut 

J + -L- J r A 5 ... 
ip 2 V\i\ 


(26.7) 


f a| - J + j y A 3 

En posant t a ( = r a| . , on obtient 
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Cette equation fournit le rapport de la taille du frein situe sur l’arbre lent a celle 
du frein qui se trouverait sur l’arbre rapide pour la meme duree d’arret. Examinons 
deux cas particuliers : 

• J « J r : d( = d r f\i\ (26.9) 

• J » J r : d( = d T ^lrj\i\ (26.10) 

On conclut qu’d temps d’arret egal, un frein est toujours plus petit s’il est monte 
sur un arbre rapide que sur un arbre lent. 

Echauffement 

Calculons l’energie cinetique du groupe et du frein (nous notons exceptionnel- 
lement E afin d’eviter toute confusion avec la temperature): 

• le frein se trouve sur I 'arbre rapide 

E r = + J r )m} 

• le frein se trouve sur l’arbre lent, on reduit I’inertie du frein sur l’arbre du 
moteur avec un modele cinetostatique (13.74) 


E( 




cot: 


1 

2 


J + 


J r A 5 




to 


2 

r 


Dans le cas d’un frein d’urgence ou d’un frein de ralentissement exploite en 
regime temporaire, la chaleur est pratiquement entierement stockee dans la capacite 
thermique du frein. Celle-ci etant proportionnelle a la masse, done au cube du dia- 
metre, on a le rapport des echauffements : 


A7j. E r nip J + J r ^3 

A?) m T E t /+ J-y r A 5 
rji~ 

La valeur de la fraction du second membre peut se tirer de (26.7); par substitution, on 
trouve 


at; 

at; 



A temps d’arret egal, on a 


A7; 

at; 


= rj\i 


(26.11) 


(26.12) 


Supposons maintenant que le frein soit exploite en regime intermittent , par exem- 
ple, dans le cas d’engins de manutention a usage intensif. Son echauffement resulte de 
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l’equilibre entre la production de chaleur et le refroidissement par l’air, principalement 
pendant la marche. Par (19.95) et pour la meme frequence d’utilisation, on peut ecrire 

ATj. h f A e Ej. 

AT e h r A r Ef 

ou h est le coefficient de transmission de chaleur a Pair et A est l’aire de la surface de 
refroidissement. 

En regime turbulent et a grande vitesse, le coefficient de transmission de chaleur 
est proportionnel a v 0,8 . Comme la vitesse peripherique du frein vaut v = cod/2 et 
que sa surface de refroidissement est proportionnelle a d 2 , on obtient 


, . 0,8 , ,2 

AZj. ( d p w (i i ( d ^ ) J + J r 

A T e { d r co r j \d T ) J+ J_/ r A 5 

i 2 

La valeur de la derniere fraction de cette expression se tire de (26.7). 11 vient 


/ X -0,2 

A T t d e \ , . ,0,2 ^ar 

1,1 v 


(26.13) 


A temps d’arret egaux et dans les cas extremes consideres plus haut, on a: 

• J « J v . A T x = ?/|i| 0,1 Ar f (26.14) 

• J » J T : AT r = 7 7 0 - 933 |j | 0 ’ 133 A7> (26.15) 

Cette etude montre que V echauffement d’un frein est plus important s’il est monte 
sur un arbre rapide que sur un arbre lent. 


Surete 

Lorsque le frein est installe sur l’arbre rapide d’un treuil, les organes de trans- 
mission sont charges pendant le freinage par l’effort statique et aussi par l’effort 
d’inertie de freinage de la charge. S’il se trouve sur l’arbre lent, la transmission est 
chargee par l’effort d’inertie provenant du moteur, mais elle est dechargee de l’effort 
exerce par la charge ; en fin de compte, la transmission est moins sollicitee que dans le 
premier cas . 

La rupture accidentelle d’un quelconque organe dans la chaine cinematique entre 
le frein et la charge a des consequences dangereuses. Du point de vue de la surete, on 
a toujours interet a mettre le frein le plus pres possible de la charge alors qu’on le vou- 
drait sur 1’ arbre rapide pour diminuer sa taille. 

Ces exigences contradictoires obligent d’equiper certaines machines de deux 
freins : 

• Un frein de service destine a ralentir et arreter la machine lors de toutes les 
manoeuvres normales. II se monte generalement sur 1’ arbre le plus rapide, pres 
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du moteur et doit pouvoir dissiper la chaleur produite par de frequentes 
manoeuvres . 

• Un frein de securite installe le plus pres possible de la charge qui doit pouvoir 
arreter la machine a lui tout seul et supporter l’echauffement consecutif. 

Cette conception se rencontre dans les funiculaires, les telepheriques et les machines 
d’extraction de puits de mines. 

En cas d’exigences de securite extremes d'engins de levage, on entraine le treuil 
par deux reducteurs et on prevoit deux freins . Avec la disposition illustree par la figure 
26.32, un frein parvient toujours a retenir la charge ou que survienne une rupture. Cha- 
que organe doit naturellement etre dimensionne pour la charge totale. 



26.5.5 Embrayages 

L’ installation d‘un embrayage souleve des questions analogues a celles discutees 
au paragraphe precedent au sujet des freins. Lorsque la chaine cinematique comporte un 
reducteur, on peut en principe mettre l’embrayage a l’entree ou a la sortie de cet organe. 



Fig. 26.33 Localisation d’un embrayage: (a) sur un arbre rapide; (b) sur un arbre lent. 


Taille 

Supposons tout d’abord que l’embrayage soit situe a l’entree du reducteur 
(fig. 26.33a). 11 doit transmettre le couple d’entrainement Mj(r] i ) et accelerer 
l’inertie du reducteur et l’inertie reduite du mecanisme entraine J e jusqu’a la 
vitesse \i\co e . La duree de synchronisation t s etant prescrite, la formule (14.101) per- 
met de calculer le couple d’embrayage necessaire 


M Et = 


Me 
i)\ i\ 


+ Ut + 


i) r 


\i\co„ 


(26.16) 
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Place sur l’arbre secondaire (fig. 26.34b), l’embrayage ne doit plus amener que 
l’inertie J jusqu’a la vitesse w e dans le meme temps. II doit done transmettre 

ai P 

M e( = M e + J e (26.17) 

Le rapport des couples d’embrayage necessaire dans chaque cas vaut 


m Et _ L + r l i 2 Jr a) c \ J_ 
M Ee { M e t s + J e (o e j rj\i 


(26.18) 


Le couple d’ acceleration du reducteur est souvent negligeable vis-a-vis du couple 
d’entrainement et du couple d’ acceleration de l’inertie principale, alors 


M Er 1 
M e( ?7 i 


(26.19) 


Comme dans le cas des freins, pour une meme pression de serrage des garnitures et 
une construction analogue, le couple transmissible par un embrayage est proportionnel au 
cube de son diametre (14.154). Cette relation fournit le rapport des diametres cherches: 


d( 


= X = 



(26.20) 


A duree de synchronisation egale, un embrayage est plus grand s ’il est situe sur 
un arbre lent. 


Echauffement 

L’embrayage situe sur l’arbre lent doit transmettre l’energie demandee par la 
machine entrainee. Mais celui qui est situe sur l'arbre rapide doit en plus fournir 
l’energie perdue dans la transmission et l’energie cinetique du reducteur. En negli- 
geant ce dernier terme et en reprenant les developpements deja faits a l’occasion de 
l’etude du frein (§ 26.5.4), on trouve 

A T x = A7> j 7 2 ’ 8/3 |i|°’ 133 (26.21) 

Toutes choses etant egales, un embrayage monte sur l’arbre rapide chauffe plus 
intensement parce que sa surface de refroidissement est plus petite. 

Frequence du processus d’embrayage 

On a vu que l’echauffement d’un embrayage a fonctionnement cyclique limite la 
vitesse de son arbre primaire et sa frequence d’utilisation (§ 25.6.5). Examinons main- 
tenant s’il est avantageux, de ce point de vue, de l’installer sur un arbre rapide ou sur 
un arbre lent . 
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En nous referant a la figure 26.33(b), admettons d’abord que I 'embrayage soit monte 
sur l’arbre lent. La frequence maximale s’obtient par l‘ application de la formule (25.120): 


3 j 1 ( T T \h( A ( M e( - M e 1 

, |_ o V^adm 1 a) T .. , T o 

y 2n J e M e( N~ 


(26.22) 


avec: 

T a temperature de l’air ambiant 

7 a d m temperature admissible du corps de l’embrayage 
h coefficient de transmission de chaleur 

A aire de la surface de refroidissement 
couple d ’embrayage 
M e couple statique d’entrainement 

N nombre de tours effectues par l’arbre primaire entre chaque processus 
d’ embrayage 


En mettant l’embrayage sur l’arbre rapide (fig. 25.33a), on a les relations sui- 
vantes: 

• couple d’entrainement reduit: 


Ml = ^M e 
rj\i\ 

• moment d’inertie reduit total, avec un modele cinetostatique (§ 13.7.2): 

Jr + Je = Jr + : 

r 

• nombre de tours separant deux cycles : 

N* = \i\N 

• couple d’embrayage pour la meme duree de synchronisation : 


1 

M Et = -T7i M Ee 
Y] \l\ 

La frequence maximale vaut alors : 


fm 


\i 2 it* 


(t T ) 

\-*adm 1 di) . o T 


M Et ~ M e 


+ J e 


M, 


Ei 


N 2 


Ecrivons le rapport des frequences maximales : 


■/max ( = 3 ; h e Ap + ^ , 2 Jr \ 

/max r \ A- V \ A / 


(26.23) 


(26.24) 
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En calculant la valeur de cette expression de la meme maniere que pour trouver la 
formule (26.13), on obtient 


/max l 
./max r 


= yj- 0,0222 1 ^ 0,0444 


3 f r 

:1 + rt i 

1 


Jr 

J e 


(26.25) 


La frequence maximale d’utilisation periodique d’un embrayage est superieure 
s’il est situe sur l'arbre lent. La difference provient surtout du fait que l’embrayage 
rapide doit encore fournir l’energie cinetique de la transmission et que sa surface de 
refrigeration est plus petite. Par exemple, pour i = 10, i; 0,95 et J r = 0,04 J e , on a 

/max i = / /max r 


Conclusions 

Un embrayage est plus petit s’il est installe sur un arbre rapide, mais il chauffe 
plus et doit etre particulierement bien refroidi. En regime thermique temporaire, on 
prefere mettre un embrayage sur un arbre rapide; en revanche il est avantageux de 
situer un embrayage fonctionnant cycliquement sur un arbre lent, car sa cadence limite, 
a echauffement egal, est superieure. 

26.5.6 Volants 

Un volant est utilise principalement pour Stocker de l’energie cinetique ou pour 
regulariser la marche d’une machine (§ 14.6.1 et § 20.4.3). On se demande s’il vaut 
mieux le mettre sur un arbre rapide ou sur un arbre lent. 

J x J f 


u 

Fig. 26.34 Position d'un volant dans une chaine cinematique. 



Qu’un volant soit monte sur un arbre rapide ou sur un arbre lent (fig. 26.34), il 
doit contenir la meme energie cinetique, done 


1 , 1 , 
2 A ®r = - J ta>t 


et 


/ \ 2 

J i I ©r I -2 

A-ra -■ 


On a etudie les volants au paragraphe 12.4.3. On y trouve les formules suivantes: 
• masse d’un volant: 


m = p R' G3 


(12.70) 
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• moment d ’ inertie : 


J = m R~ G\ (12.63) 

G[ et G 3 sont des facteurs geometriques. En introduisant ces expressions dans le rap- 
port des moments d’inertie, on trouve les relations suivantes: 

• rapport des rayons : 


Rt 

R v 



(26.26) 


• rapport des masses : 


m e _ . | 6/5 

m r 

La contrainte de comparaison dans un volant vaut 


(26.27) 


a g = pRrm 2 G 2 


(12.65) 


ou Gn est un facteur dependant de la geometrie. On a le rapport 


°gt 


,2 

= ( 

, 2/5 | -l-iV 

2 

. 1 - 6/5 

°g r 

Ur 


M M ) 

= 

l 


(26.28) 


En conclusion, a energie cinetique egale: 

• un volant est plus petit et plus leger s’il est situe sur l’arbre rapide ; 

• la contrainte est plus forte dans le volant situe sur l’arbre rapide. 

Ce dernier resultat signifie qu’en allant jusqu’a la limite de resistance, on peut Stocker 
plus d’energie cinetique dans un volant lent et lourd que dans un volant rapide et leger. 

Un volant sert aussi a attenuer les couples perturbateurs par un effet de barrage; 
dans ce cas, il doit toujours se trouver entre la source des perturbations et les organes 
a proteger (§ 17.7.2). 

26.5.7 Limiteurs d’efforts 

Des efforts excessifs sont susceptibles de briser des pieces et de causer des acci- 
dents. Dans les machines sujettes a surcharge, il convient de limiter les efforts par des 
dispositifs idoines . On rencontre deux types de surcharge : 

• la machine fonctionne , mais l’effort d’entrainement est excessif ; 

• le mouvement de la machine est soudainement ou progressivement bloque par 
un obstacle. 

Effort d’entramement excessif 

Les organes de machines supportent generalement sans dommage des surchages 
moderees temporaires de 10 a 20 %, car ils sont calcules avec des marges de securite 
suffisantes; en revanche, des moteurs electriques longtemps surcharges chauffent et 
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pourraient etre endommages. On surveille leur temperature interne par des thermostats 
places dans le bobinage ou on mesure l'intensite du courant pour evaluer le couple par 
voie indirecte et declencher le moteur en cas de surcharge durable. On profite souvent 
des reducteurs enfiles en bout-d’arbre (fig. 26.35) pour equiper leur bielle de reaction 
(1) de ressorts amortissant les chocs et de contacts de declenchement en cas de sur- 
charge (§ 10.4.2). La figure 26.36 montre une poulie a reducteur epicycloi'dal incor- 
pore avec son bras de reaction. Dans certains cas, on installe un couplemetre pourvu 
d’une electronique de surveillance avec seuil d’alerte. 



Fig. 26.35 Reducteur a enfiler en bout-d’arbre. 



Fig. 26.36 Poulie a reducteur epicycloi’dal integre (REDEX). 
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Compte tenu des marges de securite usuelles, une surcharge importante, plus de 
deux fois le couple nominal, meme tres breve, risque de provoquer la rupture d'une 
piece. II existe divers principes de protection: 

• Limiteurs de couple a piece de rupture. Un doigt prealablement entaille pour 
constituer une section fragile, casse en cas de surcharge. On ne peut malheu- 
reusement pas essayer le mecanisme de protection sans le rompre et le rem- 
placement des goupilles prend du temps. 

• Limiteurs de couple a friction (fig. 26.37). Comme dans un embrayage, des dis- 
ques (5) et (6) sont serres par un ressort (10). Le couple de glissement se regie 
par un ecrou (8), mais il est imprecis parce que le coefficient de frottement 
varie dans de larges limites. 

• Limiteurs a transmission de force par obstacle (fig. 26.38). Des cliquets ou des 
billes sont presses par un ressort reglable dans des empreintes correspondantes 
de la piece entrainee. Si le couple transmis est superieur au couple de declen- 
chement, les billes (4) sont chassees des empreintes et repoussees contre la 
force des ressorts (2) en desolidarisant le plateau (5) et le moyeu (6). 

• Les coupleurs font aussi office de limiteurs de couple (§ 20.5.5). 


1 2 3 4 5 6 




Fig. 26.37 Limiteur de couple a friction multidisque. Fig. 26.38 Limiteur de couple a billes. 


Les limiteurs de couple a friction s’echauffent rapidement s’ils viennent a pati- 
ner, c’est pourquoi il faut les proteger en declenchant le moteur des qu'ils commen- 
cent a glisser. On surveille le glissement ou la temperature par: 

• un thermostat ou un thermometre incorpore dans les accouplements multi- 
disques (reponse lente) ; 

• un contact signalant la desolidarisation des deux arbres; par exemple, le con- 
tact (7) (fig. 26.38) est actionne lorsque les billes sont repoussees; 

• une roue d’impulsion sur chaque demi-arbre mesurant leur vitesse respective et 
un comparateur electronique signalant immediatement le glissement ; ce dispo- 
sitif, tres rapide, est aussi mis a profit pour signaler des vitesses insuffisantes, 
temoins de surcharge, ou deceler des survitesses. 
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Blocage par obstacle 

On observe parfois le blocage progressif d’une machine, par exemple par un effet 
de bourrage du produit traite. Mais on rencontre aussi des arrets brutaux, par exemple 
dans les machines-outils a commande numerique lorsque l’outil entre en collision 
avec l’ebauche ou lorsqu’un chariot arrive brutalement en fin de course a la suite 
d’une defaillance du systeme de controle. Ces collisions provoquent de fortes surchar- 
ges du fait que l’energie cinetique des pieces en mouvement doit se transformer en 
energie potentielle de deformation . 



Fig. 26.39 Commande d’un chariot, collision avec le bati. 


Considerons le chariot d’une machine-outil (fig. 26.39) commande par une vis de 
mouvement. Lorsqu’il vient en butee, le chariot exerce une force F sur le bati qui se 
referme a travers la boucle d’effort statique par les butees, la vis et l’ecrou. Avec les 
parametres de cette figure, on a la masse reduite au niveau du chariot: 

m* = m + if + if + if 

L’energie cinetique de la masse reduite est convertie en energie potentielle de 
deformation de la boucle d’effort. Avec la rigidite interne k\ de la boucle, on ecrit le 
bilan d’ energie: 

1 * 2 f ; 2 

2 2 k { 

dont on tire la force cinetique 


F i = '• k \m* 

A cette force s’ajoute la force statique provoquee par le couple maximal du moteur a 
1’ arret Aij (couple de demarrage). La force totale de collision vaut alors 


F = \i\M d + v^k^m* 

Cette force cinetostatique evolue selon la courbe (1) de la figure 26.40 apres la 
collision. L’installation d’un limiteur d’effort decouple tous les elements qui se trou- 
vent en amont. On le place done avantageusement le plus pres possible de la masse, si 
possible dans l’ecrou. Dans ce cas, la force de collision ne vaut plus que 
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F = Fy + V y ki III 

ou Fy est la force de glissement du limiteur. Elle evolue selon la courbe (2) de la 
figure 26.40 avec une oscillation amortie. Dans les petites machines, on se contente 
d’un limiteur de couple situe entre la poulie et la vis de mouvement, au point A de la 
figure 26.39. 



Fig. 26.40 Force de contact lors d’une collision. 


Surcharge de grues 

Les grues exigent une protection vis-a-vis de deux phenomenes: 

• la surcharge du cable et du mecanisme de levage ; 

• le renversement de la grue par le moment de la charge par rapport a la base. 

La figure 26.41 montre l’allure de la charge admissible au crochet en fonction de 
la portee. Le limiteur de charge se compose d’un dynamometre et d’un calculateur qui 
tient compte a la fois de la charge et de la portee; en cas de surcharge, il interdit tout 
levage et tout accroissement de la portee. 



Fig. 26.41 Limites de 1’ effort de levage d’une grue. 
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26.5.8 Conception modulaire 

La conception modulaire consiste a construire differents objets avec des elements 
types qui different par leur taille et/ou par leur fonction. Par exemple, l’ensemble forme 
par un palier hydrodynamique, une butee et le carter les contenant peut servir aussi bien a 
une turbine a vapeur ou a gaz, a un turbocompresseur ou a une grande pompe. Chaque 
module peut s’executer en une serie de grandeurs types permettant la construction de 
machines de tailles differentes . La conception modulaire est largement utilisee pour les 
machines electriques, les pompes et les reducteurs. Elle offre de nombreux avantages: 

• les frais de developpement sont uniques ; 

• le calcul des couts et la preparation de devis sont rapides ; 

• la fabrication en serie est acceleree ; 

• la gestion de stock chez le fabricant est allegee ; 

• le stock de pieces de rechange chez l’utilisateur est reduit; 

• le montage et l’entretien des machines sont facilites; 

• les delais de livraison sont abreges. 

La construction modulaire s’applique de plus en plus pour abaisser les prix de 
revient, mais elle presente aussi des inconvenients : 

• des desirs particulars de l’utilisateur restent insatisfaits ; 

• une machine modulaire n’est pas toujours optimale. 

Pahl et Beitz [26.7] decrivent le detail de la methode de conception modulaire. 

26.5.9 Integration 

L’integration d’elements et de fonctions permet generalement de simplifier les 
constructions et d’en reduire l’encombrement. Cette affirmation est illustree par revo- 
lution des turbopompes d’ alimentation de chaudieres marines decrite par [26.10] cite 
dans [26.1 1]. La figure 26.42 represente une construction ancienne; la turbine Curtis a 
trois etages et les deux roues de pompe centrifuge sont clavetees sur un arbre porte par 
trois paliers lisses hydrodynamiques. L’huile circule dans un circuit exterieur avec une 
pompe electrique, un filtre et un refrigerant. La turbine et la pompe ont chacune deux 
joints tournants, la bache de la turbine et celle de la pompe sont montees independam- 
ment Pune de l’autre sur un gros socle en fonte. La nouvelle machine (fig. 26.43) inte- 
gre les deux baches en une piece unique ; la roue de la pompe est en porte-a-faux sur 
un arbre creux reposant sur deux paliers. La turbine Curtis n’a que deux etages, elle est 
centree par un arbre fin reposant sur un petit palier du cote de la turbine et loge dans 
P arbre creux du cote de la pompe, le couple est transmis a la pompe par une denture 
Hirth. Mais le progres le plus marquant est la lubrification des paliers et de la butee par 
de l’eau fournie par la pompe centrifuge supprimant du meme coup tous les joints et le 
circuit de graissage. La pompe est non seulement plus petite, mais aussi plus fiable. 

Un autre exemple est fourni par la construction du reducteur et du mat des heli- 
copteres proposee par Messerchmidt-Bolkow (fig. 26.44). La solution traditionnelle 
consiste a installer le rotor au bout de Parbre vertical sortant du reducteur; P arbre 
transmet le couple moteur au rotor et la force de sustentation de Pappareil a la butee. 
La nouvelle construction relie le reducteur au rotor par un tambour jouant le role 
d’arbre creux a l’interieur duquel se trouve le mecanisme de commande des pales. Le 
schema montre clairement le gain de place obtenu. 
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vapeur vive 



Fig. 26.42 Turbopompe Weier de construction ancienne. 



Fig. 26.43 Turbopompe integree. 
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1 moyeu du rotor 

2 mat rotor 

3 plateau cyclique 

4 levier de commande 


5 paliers du rotor 

6 reducteur 

7 verin de commande 


Fig. 26.44 Schema de reducteurs et de mats d’helicopteres: (a) ancienne version; (b) nouvelle version. 



Fig. 26.45 Palan electrique: (1) rotor du moteur, (2) stator, (3) reducteur epicycloi'dal, (4) second etage de 
reduction avec roue intermediate, (5) tambour a cable, (6) frein a cone a ouverture magnetique, (7) contacts 
de fin de course, (8) suspension. 
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On installe habituellement le moteur et le reducteur a l’interieur du tambour a 
cable des palans electriques (fig. 26.45) ou dans les tambours d’entrainement des con- 
voyeurs. La figure 26.36 illustre l’exemple d’un reducteur epicycloidal loge dans la 
poulie d’une transmission a courroie trapezoi'dale. 

26.5.10 Esthetique 

Les machines, creations humaines, ne peuvent pas egaler les beautes de la nature. 
Leur presence derange et gene l‘ artiste ou 1‘admirateur d’un beau paysage. Au debut, 
on a voulu les embellir par des elements d’ architectures classiques: batis a colonnes 
doriques ou ioniques des machines a vapeur a balancier de Watt; manivelles incurvees 
en cols de cygnes. On s’est vite debarrasse de ces decorations inutiles en ne pensant 
qu’a l’aspect fonctionnel des pieces. Peu a peu s’est developpe un nouveau sens d’es- 
thetique industrielle qu’on designe par l’anglicisme design. Le design industriel est 
aujourd’hui une discipline a part entiere qui tente de marier technologie et art. 11 
englobe formes, couleurs et fonctions techniques et participe aussi a la surete des 
machines en visant de bonne relations ergonomiques avec l’homme. C’est pourquoi le 
design ne doit pas etre «quelque chose» qu’on entreprend en dernier, lorsque se pose la 
question de la couleur de la peinture. Bien plus, il faut se preoccuper de l’aspect de la 
machine deja au stade de la conception en s’attachant la collaboration d’un specialiste. 

La beaute est une notion subjective qui evolue avec les epoques et la culture des 
peuples. Mais, en restant dans notre domaine, parait belle une machine dont les lignes 
sont sobres et depouillees. On n’aime pas un objet dont 1’ aspect est tourmente par un 
grand nombre d’appendices; il suffit de jeter un coup d’ceil sur la figure 26.46 repre- 
sentant un tour de deux epoques tres differentes. Les commandes numeriques de posi- 
tionnnement et les commandes de moteurs a vitesse variable ont epure les lignes en 
supprimant les manivelles et les leviers de manoeuvre. Un utilisateur prefere travailler 
avec une belle machine, laquelle se vend aussi beaucoup mieux, ce qui justifie les 
efforts d’esthetique des constructeurs automobiles. 

Une bonne machine est generalement belle; mais ce n’est naturellement pas tou- 
jours vrai. En effet, un superbe carter peut fort bien cacher un mecanisme mal con£u et 



Fig. 26.46 Tours: (a) vers 1925; (b) vers 1985. 
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rapidement hors d’usage. Mais il semble que des machines bien construites, dans le 
detail et dans leur ensemble, degagent un sentiment de beaute tranquille. Si beau rime 
avec simplicity et douceur de forme, on comprend mieux l’assertion precedente. En 
effet, les regies enoncees pour accroitre la rigidite des constructions (§ 6.5.1), pour 
diminuer les efforts interieurs (§ 5.10.3) et les concentrations de contraintes (§ 24.3.4) 
concourent toutes a la beaute du design. Hoenow [26.12] s’est penche sur ces relations 
et cite l’exemple de l’assemblage de carters. L’ancienne construction (fig. 26.47), tou- 
jours prisee par les debutants, devie les forces a travel's les vis (non representees); la 
paroi du carter, les brides et les vis travaillent en traction et en flexion. Dans une con- 
ception moderne (fig. 26.48), les vis et les parois travaillent essentiellement en trac- 
tion. Ces dernieres constructions sont indiscutablement plus belles. 



Fig. 26.47 Ancienne liaison a brides: (a) et (b) execution; (c) cheminement de force. 






Fig. 26.48 Assemblages de carters sans bride: (a) diverses executions; (b) cheminement de force. 


L’assemblage d’un moteur (1) avec un reducteur (3) par 1’ intermediate d’une 
piece (2) (fig. 26.49) est plus beau dans la variante (b), plus fonctionnel aussi parce 
qu’il facilite le nettoyage de la machine et l’acces aux vis est meilleur. 

Des capots et des parois de protection empechent l’acces accidentel aux meca- 
nismes et a l’espace de travail des machines modernes. On en profite pour ameliorer 
l’aspect general. Un bon choix des couleurs souligne les relations entre les volumes 


ARCHITECTURE 


449 



(a) (b) 


Fig. 26.49 Assemblage d'un moteur et d’un reducteur: (a) apparence etriquee, vis peu accessibles, niche a 
salete ; (b) apparence robuste et propre . 


fonctionnels et met en evidence les zones dangereuses. Un design soigneux des tableaux 
de commande clarifie les manoeuvres et ameliore la securite d’ utilisation. 

Le design est grandement facilite par la creation des volumes et leur examen spa- 
tial a l’ecran des ordinateurs (CAO). Mais cela ne dispense pas de confectionner une 
maquette de ce qu’on imagine construire pour permettre a des personnes etrangeres 
aux bureaux d’etude et a leurs methodes de travail de juger la conception retenue. 


26.6 SIMILITUDES 

26.6.1 Definitions et bases 

Au stade d’un avant-projet, il est utile de savoir comment une modification de la 
taille ou du materiau d’un organe influence ses performances. Inversement on doit 
aussi pouvoir evaluer rapidement comment les dimensions d’organes evoluent avec 
les efforts qu’ils doivent transmettre. Certains aspects ont deja ete presentes au para- 
graphe 24.7.2. 

On fait appel a des regies de similitude qui decoulent directement de la definition 
mathematique des grandeurs ou de T etude des catalogues. 

Rapport de similitude 

Soit une grandeur X d’une piece de reference et X' la valeur de cette meme gran- 
deur dans une piece semblable ; on definit le rapport de similitude relatif a X: 

A x = — (26.29) 

x X 

Les valeurs X et X' ont le meme signe, par consequent le rapport de similitude 
est toujours positifs. 

Dans les relations qui suivront, les parametres geometriques d’une relation de 
similitude sont toujours ceux qui interviennent dans le calcul de la grandeur concer- 


450 


CONCEPTION DES MACHINES 


nee; nous les appelons dimensions determinantes . Par exemple, la contrainte dans 
une tige sollicitee en traction ne depend que de l’aire de sa section et pas de sa lon- 
gueur; par consequent, pour des sections geometriquement semblables, la contrainte 
varie inversement au carre d’une des dimensions de la section : diametre ; hauteur d’un 
profile. 

On ne perdra pas de vue que les dimensions determinantes figurant dans une rela- 
tion de similitude evoluent toutes dans la meme proportion. En ecrivant, par exemple, 

A v = Al 

ou 

V' = va 3 l 

on exprime que le volume d’un corps evolue comme le cube de l’une de ses dimen- 
sions, c’est-a-dire que la forme est invariable. Par exemple, un cone grandit homothe- 
tiquement en conservant le meme angle au sommet, alors son volume crolt indiffe- 
remment avec le cube du rayon de sa base ou avec le cube de sa hauteur. 

Le rapport de similitude du volume d’une poutre peut aussi s’ecrire 

A v = A^A^ 

ou A/ est le rapport de similitude de la longueur et A L celui d’une dimension trans- 
versale. Dans cette similitude, seule la forme de la section reste inchangee tandis que 
la proportion entre la longueur et une dimension transversale est quelconque. 

Le tableau 26.50 donne les relations pour des grandeurs de base. 


Tableau 26.50 Similitudes de base. 


Geometric 

longueur 

ii 

r 


surface 

ii 


volume 

ii 


moment de resistance 

W’ = W*l 


moment quadratique 

I' = 

Cinematique 

vitesse angulaire 

co' = at A w 


vitesse lineaire 

II 

< 

r 


acceleration angulaire 

6j' = co A w 


acceleration lineaire 

a’ = a A^,A l 

Materiau 

masse volumique 

P' = p 


module d'elasticite 

E’ = E A e 


resistance limite 

^lim = ^lim 

Inertie 

masse 

in' = m Ap A^ 


moment d'inertie 

J' = J A p Af^ 
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Efforts et contraintes statiques 

Du point de vue dimensionnel, une contrainte crest en relation avec la force stati- 
que selon 


F s = a A 


[N] = [Pa] • [m 2 ] 
d’oii la relation de similitude 
A F = A a Ay 


(26.30) 


A contrainte egale, la force transmise par une piece en traction ou en compres- 
sion est proportionnelle au carre de sa dimension determinante . 

Par definition, un couple est le produit d’une force par une distance, alors 


Am = Ap A| 


F /l L 




(26.31) 


A contrainte egale, un couple est proportionnel au cube d’une dimension deter- 
minante. 

La contrainte ne peut exceder la contrainte admissible du materiau 


°adm 




lim 


En introduisant le rapport de similitude de la resistance limite A R et celui du fac- 
teur de securite, A§ , oil a 


= 


Ac 


(26.32) 


Introduisons cette expression dans (26.30) et (26.31), il vient: 


= y^L 

A s 

et 


(26.33) 


A m = 


- R A, 


Ac 


(26.34) 


A dimensions egales, l ’effort transmissible par un organe est proportionnel a la 
resistance de son materiau et inversement proportionnel aufacteur de securite. 

Les relations de similitude statique figurent dans le tableau 26.51; on y tient 
compte non seulement de la geometrie, mais aussi des efforts et des contraintes. 

Lorsqu’une grandeur reste constante, il suffit de poser dans les formules que son 
rapport de similitude est egal a Limite. 
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Tableau 26.51 Similitudes statiques. 


Facteur de securite 

S' = SA s 

Efforts • force 

F' = FA f 

• moment, couple 

M’ = MA m 

Contrainte dans des poutres 

(longueur l, une dimension transversale L) 


• traction, compression 

a' = a ApA^ 2 

• cisaillement 

r' = tA f A^ 2 

• torsion 

r't = r,A M Ap 3 

• flexion 

o' = cr Ap A^ A L 3 

Deformation de poutres 


• traction, compression 

/' = / Ap 1 Aj 2 k t A p 
f'=f Ap'A^ A a 

• flexion 

/' = / Ap'A^A 3 Ap 
/' = /A^Ap 1 A 2 A a 

• torsion 

<P' = <Mg A L% A M 
<P' = <P a g Ap I A^A T 

Rigidite de poutres 


• traction compression 

k’ = JfcApX^ 1 
k' = k A e A^ 1 Ap A a ^ 

• flexion 

*' = &A E A* A7 3 
k' = k A e A e X 2 Ap A a 1 

• torsion 

A' = AA g A^A7 1 

= A A G Ap A7 1 Am Ajd 


Efforts et contraintes dynamiques 

Selon la loi de Newton, 

F = ma = pVa = pVLco 2 
et 

M = J co = pVL?co 


ou L est une longueur, le plus souvent un rayon. Les lois de similitude des efforts 
dynamiques d’organes geometriquement semblables s’ecrivent: 

A F = A Pi = ApApA^ 

= ^Mi = 


(26.35) 
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La similitude des contraintes engendrees par ces efforts vaut 

^■a = ^to 


A la limite de la resistance du materiau, avec (26.32), 


. i j2 j2 

- A p A l A (0 
A S 


Tirons de cette equation le rapport de similitude de vitesses: 


A 


CO 


/ \ 1/2 

1 (1 a r \ 

( ^-S j 


(26.36) 


La vitesse limite d'une piece sollicitee par ses propres forces d’inertie est inver- 
sement proportionnelle a ses dimensions et proportionnelle a la racine carree du rap- 
port R\[ m lp de son materiau (resistance specifique). Pour de grandes vitesses, ilfaut 
construire petit et utiliser des materiaux legers a haute resistance. 


Nombre de Cauchy 

Par definition, le nombre de Cauchy est le rapport d’ une force d’inertie a une 
force statique 


Ca = 


Ff 

Fs 


Son rapport de similitude donne 


(26.37) 


Ca' = Ca — 

A F 

Avec les expressions (26.35) et (26.30) pour une force, respectivement (26.31) 
pour un couple, on obtient 

C r U ' = A 2 (26.38) 

Ca A a 

Lorsqu’une piece est sollicitee simultanement par un effort statique et une charge 
dynamique propre, on a parfois avantage a choisir une similitude qui maintient cons- 
tant le rapport entre ces efforts. Cette condition s’exprime par un nombre de Cauchy 
constant, done : 




1 
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et, sans changer le materiau, 


- 1 


Pour un nombre de Cauchy constant, la vitesse est inversement proportionnelle a 
la taille de I’organe. 

Puissance 

La puissance d’un element tournant vaut 
P = Mw 

Le rapport de similitude du couple etant donne par (26.34), on a le rapport de 
similitude de puissance 


Cette relation importante lie la puissance transmissible par un element de machine a 
son materiau, au facteur de securite, a sa taille et a sa vitesse. La puissance transmis- 
sible par un element tournant est proportionnelle a sa vitesse, au cube de sa dimen- 
sion principale determinante et a la contrainte admissible par le materiau. Sans chan- 
ger le materiau ni la puissance, on a 


A puissance et materiau egaux, la taille d’un element de machine tournant est 
inversement proportionnelle a la racine cubique de sa vitesse. 

De maniere analogue, pour un organe en translation, on obtient avec (26.33) 


La puissance transmissible par un element en translation est proportionnelle a sa 
vitesse, au carre de sa dimension transversale et a la contrainte admissible par le 
materiau. 

A puissance et materiau egaux, la taille transversale d’un element de machine en 
translation est inversement proportionnelle a la racine carree de sa vitesse. 

26.6.2 Organes de machines 
Masse 

La masse de pieces geometriquement semblables varie avec A p A^ , mais celle 
d’un organe tel qu’un reducteur a engrenages ou un moteur varie moins vite avec la 
taille parce que toutes les pieces, notamment Lepaisseur des parois du carter, ne gran- 
dissent pas proportionnellement a Lencombrement. On ecrit 


A P = ^AiA m 


(26.39) 



(26.40) 



(26.41) 
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m' = niA” (26.42) 

L’exposant n depend de l’organe considere; pour des reducteurs a engrenage, n - 2,5 
a 2,7. 

Pulsation propre de poutres continues en flexion 

La formule (13.7) donne les pulsations propres d’une poutre de masse unifor- 
mement repartie. Selon les cas, on a les relations de similitude suivantes pour les pul- 
sations propres d’ordre k : 

• longueur £ et dimensions transversales L variables : 

co k = m k Ag 2 Ap 1/2 A L Xf- (26.43) 

• longueur constante et dimensions transversales variables: 

co k = co k Ag 2 Ap 1/2 A l (26.44) 

• longueur £ variable et dimensions transversales constantes : 

m k = w k 2-p 2 ^p l/2 (26.45) 

Pulsation propre de structures en flexion 

Une poutre de masse negligeable porte une masse dont le rapport de similitude est 

^-m = ^-p^-L 

En supposant que toutes les dimensions de la poutre varient homothetiquement, le rap- 
port de similitude de rigidite tire du tableau 26.51 vaut 

^■k = ^E^-L 

La relation entre les pulsations propres est alors 

/ i \ ^ 2 

"6 = = m o^E X t l2?c h (26.46) 

Pulsation propre en torsion de groupes tournants 

La meme analyse que ci-dessus donne 

co{ = u)\ Aq 2 A“ ,/2 A k ' (26.47) 


En conclusion : 

• les frequences propres des machines sont inversement proportionnelles a leur 
taille ; 


456 


CONCEPTION DES MACHINES 


• les problemes dynamiques sont plus aigus dans les grosses machines parce que 
leurs frequences propres sont plus basses ; 

• la reduction de la taille par l’utilisation de materiaux performants est avanta- 
geuse du point de vue dynamique. 

Bielle de machines a piston 

Appliquons les relations de similitude a la bielle d'un moteur a piston 
(fig. 26.52). Supposons que la forme de la section de la bielle ne change pas avec la 
taille du moteur; la taille de la section est caracterisee par sa hauteur h (dimension 
determinate). La similitude de la force d’inertie transversale de la bielle s’ecrit: 

^Fil = A pl A^A^A a 

Comme l’acceleration est proportionnelle a Rco , il vient: 

^Fii = A p iA 2 h ^ARA2 



Fig. 26.52 Schema de l’embiellage d’un moteur a piston. 


On a la similitude de la contrainte d’inertie de flexion (tab. 26.51): 


“cyf 


Apu A^ 


A 3 h 


= A n 


-A W A 2 


La vitesse moyenne du piston 


v = Rco 
n 

joue un role important dans le fonctionnement thermique du moteur. Faisons appa- 
raitre son rapport de similitude dans celui de la contrainte. 


A, 


of 


22 

\ 1 \ 2 
Api 


A h A r 

Le rapport de bielle £ /R varie tres peu d’un moteur a l’autre, alors X f[ = A R et 

A„ 


(26.48) 


“of 


A h 


(26.49) 
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Cherchons maintenant le rapport de similitude de la contrainte de traction dans la 
bielle provoquee par la force d’inertie du piston. Ses proportions geometriques etant 
donnees, le volume du piston est proportionnel au cube de l’alesage D du cylindre. Le 
rapport de similitude de la force d’inertie s’ecrit: 


^•Fi2 = ^p2 ^"R A o, 


Le rapport de similitude de la contrainte de traction dans la bielle s’ecrit (tab. 26.51): 


\rt ~ 


^•Fi2 

% 


A 3 

= ^p2 ^-R 

Ar, 


et, avec la vitesse moyenne du piston, 


- ^p2 j 2 i 

A h A r 

(26.50) 

La poussee exercee par la pression p du gaz sur le piston comprime la bielle. Son 
rapport de similitude de force est 

A F = A p Aj) 


et celui de la contrainte utile dans la bielle vaut 


A ^a 

71 au -2 v 

(26.51) 

Agrandissons homothetiquement toutes les dimensions 
= A h = Ar = A D . 11 vient, par (26.49), (26.50) et (26.51), 

de la machine. 

cnI> 

c '< 

Q. 

II 

'S 

<< 

(26.52) 

cnI> 

'N 

(N 

Q. 

II 

(26.53) 

^CTU = 

(26.54) 


Ces relations demontrent que la sollicitation du materiau d’une bielle de moteur 
ou d’un compresseur a piston est independante de la taille de la machine, a vitesse 
moyenne constante. On ameliore les performances d’une machine a piston en 
accroissant la vitesse moyenne ; on choisit un materiau tres resistant et leger pour reali- 
ser les bielles et les pistons. C’est ainsi que l’on a passe de Lacier aux alliages legers, 
puis au titane et aujourd’hui a la fibre de carbone. 
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Cet exemple prouve que l’usage des regies de similitude, au demeurant tres sim- 
ples, permet de tirer rapidement des conclusions importantes pour la construction. 11 
demontre aussi l’existence de proportions harmonieuses (sect. 24.7). 

Arbres 

Le diametre d’un arbre dimensionne a la resistance sur la base du couple transmis 
est donne par la formule (24.62). Son rapport de similitude s’ecrit: 

A d = a t 1/3 a" 3 (26.55) 

En exprimant le couple par la puissance transmise et la vitesse, on a: 

A d = A- |/3 A- |/3 A' p /3 (26.56) 

Ces formules sont aussi valables si 1’ arbre est encore sollicite par une contrainte 
de flexion proportionnelle au couple transmis, a condition que la distance entre les 
paliers ne change pas. 

Paliers lisses hydrodynamiques 

On sait que le fonctionnement des paliers lisses a lubrification hydrodynamique 
est regi par le nombre de Sommerfeld (§ 2.4.2 et 25.6.3). Son expression (25.96) per- 
met d’ecrire: 


So' = So A f App A d 2 A^ 1 Aj 

On recommande habituellement de choisir en premiere approximation le jeu rela- 
tif yi en fonction de la vitesse peripherique v [m/s] selon 

y> = tfv/2 , 5 • 1CT 3 
Son rapport de similitude est alors 
3 — y|E4 1 1/4 

Portons cette valeur dans le rapport de similitude du nombre de Sommerfeld, il 

vient 

So' = 5 0 A F A D 3/2 A^A m 1/2 (26.57) 

avec les rapports de similitude suivants : 

Ap charge radiale 

A d alesage du coussinet 

A r| viscosite du lubrifiant 

A m vitesse de l’arbre 
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Appliquons maintenant cette loi de similitude aux paliers de turbomachines. 
Nous voulons faire apparaitre l’influence de la masse du rotor sur le nombre de Som- 
merfeld en retenant trois criteres de dimensionnement: 

Vitesse critique 

Le diametre de l’arbre est tres souvent determine par la premiere vitesse critique 
du rotor. Le rapport de similitude de la vitesse critique s’ecrit sur la base de la formule 
(25.86): 

5 — 3 1/2 a —3/2 j-1/2 

A mc - A E A d A £ A m 

oil A m est le rapport de similitude de la masse du rotor. La longueur des demi-arbres 
(fig. 26.53) est approximativement proportionnelle au diametre, done k f = A d . Par 
consequent 

j _ a 1/2 a 1/2 j-i/2 
A coc - A E A d A m 

Introduisons A d tire de cette equation dans Lexpression (26.57) en remarquant 
que D » d et Ap = A m ; il vient 

So' = So A| /2 A“ 1 A“ 1 /2 A"-^ A“ 1 /2 (26.58) 

Cette formule montre que le nombre de Sommerfeld des paliers portant de gros 
rotors ( m grand) rapides (toe t to cr grands) est petit. Du point de vue du nombre de 
Sommerfeld, ces paliers sont peu charges. 



Resistance a la flexion 

Le rapport de similitude de la contrainte de flexion d’un arbre se deduit de la for- 
mule valable pour une poutre dans le tableau 26.51 : 

A 0 = ApA^A ^ 3 

Avec le meme raisonnement que dans le calcul avec la vitesse critique, on trouve 
finalement : 

So' = SoA^A- 1 A^A-" 2 


(26.59) 
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Resistance a la torsion 

La masse du rotor n’intervient pas dans le diametre de l’arbre si seul le couple 
transmis est determinant. Dans ce cas, la formule (26.57) montre que le nombre de 
Sommerfeld est proportionnel a la masse du rotor. 

Conclusions 

Cette analyse et des evaluations numeriques permettent de tirer les conclusions 
suivantes : 

• Les paliers de gros rotors rapides dont l’arbre est dimensionne sur la base du 
critere de vitesse critique fonctionnent avec un petit nombre de Sommerfeld ; il 
sont peu charges. 

• Si le diametre de l’arbre est determine par la resistance a la flexion, le nombre de 
Sommerfeld augmente comme m 1 ' 4 . 11 est proportionnel a la masse si l’arbre 
ne depend que du couple transmis. 

Roulements 

Le rapport de similitude de la charge equivalente d’un roulement se deduit facile- 
ment de l’equation (25.107). On trouve 

^Fe = ^Lh P ^ 1/P ^\ < 26 - 6 °) 

Avec les valeurs des exposants figurant dans le tableau 25.30, on voit que la 
charge equivalente tolerable augmente vite avec la taille du roulement, mais diminue 
lorsque la vitesse croit. 

La charge est transmise dans les roulements par des contacts hertziens. On peut 
admettre que le nombre de corps roulants, billes, galets ou aiguilles, est approximati- 
vement le meme pour tous les roulements d’une meme serie, mais que le diametre de 
ces elements est proportionnel a l’alesage du roulement. Sur la base de (6.46), le rap- 
port de similitude de la rigidite des roulements a billes s’ecrit 

A k = (26.61) 

et pour les roulements a galets, avec (6.53), 

A k = A°- 8 4 a (26.62) 

Les roulements a galets sont plus rigides que les roulements a billes a cause du 
contact lineaire des corps roulants ; les roulements a aiguilles sont encore plus rigides 
parce que leurs corps roulants sont plus nombreux. 

La rigidite des roulements depend, d’une part de la taille et du genre de roule- 
ment, d’autre part de la charge transmise. En admettant une longevity constante, c’est- 
a-dire une pression hertzienne constante, pour une vitesse donnee, on demontre que 

A k = A d (26.63) 

A vitesse et longevite egales, la rigidite de roulements a billes ou a galets est pro- 
portionnelle a I’alesage. 
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Pour un alesage donne, on accroit la rigidite d’un palier en repartissant la charge 
radiale sur n roulements disposes cote a cote. La rigidite d’un roulement diminue mais 
les n rigidites sont en parallele. Selon le genre de roulements, on a: 

• roulements a billes 


k' 



kn 2/3 


• roulements a galets 


k' 



kn 0 - 9 


(26.64) 


(26.65) 


Rotors 

La vitesse critique du rotor esquisse a la figure 25.28(b) est donnee par la formule 
(25.87). En variant proportionnellement toutes les dimensions, la racine carree de cette 
formule reste constante et la vitesse critique obeit alors a la similitude 

= XL 1 < 26 - 66 ) 

La vitesse critique est inversement proportionnelle a la taille de la machine, on 
retrouve la loi (26.46). 

26.6.3 Reducteur 

Pour illustrer l’application des methodes, on se propose une etude generate d’un 
reducteur a engrenage visant a repondre aux questions suiv antes: 

• La taille de l’engrenage est-elle determinate par la resistance des dents a la 
flexion ou par la resistance a la pression superficielle? 

• Le pignon doit-il etre rapporte sur son arbre ou taille dans la masse avec l’arbre? 

• Peut-on utiliser des paliers a roulements ou faut-il des paliers hydrodyna- 
miques? 

• Les paliers les plus proches de leurs limites d’utilisation sont-ils situes sur 
l’arbre rapide ou sur l’arbre lent? 

On etudie le dimensionnement du reducteur schematise a la figure 26.54 en fonc- 
tion de la puissance transmise et de la vitesse de l’arbre d’entree. 

Engrenage 

Les dentures d’un engrenage doivent resister a la flexion et a la pression de con- 
tact. Les formules de predimensionnement du module sont: (19.81) pour la flexion et 
(19.82) pour la pression. Le module de l’engrenage doit etre superieur ou egal au plus 
grand des deux modules . 

Formons le rapport des modules; apres introduction des resistances admissible du 
materiau, on trouve: 


m nU _ 1 -1 1 3 3 g l ; lim Z 2 3 1 COS /3 1 + U 
m nF ’ ] $F O-g lim E ] Z 1 U 


(26.67) 
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Le tableau 26.55 donne la valeur de ce rapport. On constate que le module est 
determine par le critere de la resistance a la flexion lorsque les flancs des dentures sont 
trempes ; le critere de la pression de contact permet le dimensionnement des materiaux 
a faible durete . 


Tableau 26.55 Critere de dimensionnement du m odule d'un pignon, calcule avec une securite en flexion 
de 1,8, unesecurite a la pression de 1,3, Z E = \92jMP a , p = 0° et des resistances limites des materiaux 

selon le tableau 26.56. 




ffl nH /»lnF 


u 

2,8 

2,8 

5,5 

5,5 

Materiau et traitement 

Zi 

21 

30 

21 

30 

Ac 60 


1,99 

1,77 

1,90 

1,69 

CK 45 normalise 


1,54 

1,36 

1,47 

1,30 

37 Cr 4 ameliore 


1,59 

1,41 

1,52 

1,35 

37 Cr 4 trempe par induction 


1,06 

0,94 

1,01 

0,90 

42 Cr Mo 4 nitrure 


1 ,22 

1,08 

1,17 

1,06 

20 Mn Cr 5 cemente 


1,04 

0,93 

1,00 

0,89 


Le diametre primitif du pignon vaut 

in 

d { = zi — 3- (26.68) 

cos j3 

ou j3 est Tangle d’helice de la denture. 

La largeur b de la denture se refere habituellement au module par la largeur 
relative 


V’m = 
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Mais on a une meilleure visualisation des proportions geometriques en referant la 
largeur au diametre primitif du pignon. Avec (26.68), il vient 

ip d = — = — — — cos /3 = ^ m cos [3 (26.69) 

d \ m n Z| zi 

On ne peut exploiter pleinement la capacite de charge theorique d’un engrenage 
que si la force normale de denture est transmise uniformement sur la ligne de contact. 
C’est pourquoi il est inutile et meme nuisible de faire un pignon tres large si l’arbre 
s’incline par l’effet des forces appliquees ou si le taillage est de mauvaise qualite. On 
indique, par exemple, ip m = 10... 15 pour un pignon monte en porte-a-faux et 
ip m = 25 ... 30 et plus lorsque le pignon se trouve sur un arbre tres rigide entre des 
paliers a roulement. Avec les nombres de dents usuels, 19 a 31, et /3 compris entre 0 et 
20°, ces valeurs donnent les proportions ip d = 0,3... 0,7 et respectivement 
0 , 8 . .. 1 , 6 . 

Calculons le diametre primitif du pignon sur la base du critere de resistance a la 
flexion. Par la formule (26.68) dans laquelle on introduit le module donne par 
l’expression (19.81) avec la resistance admissible en flexion, il vient: 


d lF 


1,64 


3 Af, z, S F 

); H’d cos P °Flim 


(26.70) 


Dans le cas ou la resistance a la pression de contact est determinante, il vient avec 
(19.82): 


d m 


2,317 


31 M X S^ 

]j Vd CT Hlim 


1 + u 


u 


(26.71) 


Notons que cette derniere valeur est independante du nombre de dents et de 
P angle d’helice. 

Le tableau 26.56 montre que le traitement du flanc des dents diminue tres sen- 
siblement la taille d’un engrenage; c’est aussi visible dans le tableau 26.25. 


Tableau 26.56 Taille d’un pignon selon les materiaux, calculee avec u = 2,8, une securite en flexion 
de 1 ,8 , une securite a la pression de 1 ,3 , un couple M[ = 1000 Nm et une largeur b = d\ , z\ = 30 , j3 = 0° , 

Z E = 192 v MPa- 


Materiau et traitement 

a F lim 
[MPa] 

°H lim 
[MPa] 

^1 F min 
[mm] 

d\ H min 
[mm] 

m 

[mm] 

d\ 

[mm] 

% 

Ac 60 

200 

400 

106 

187,3 

6,5 

195 

100 

CK 45 normalise 

200 

590 

106 

144,6 

5,0 

150 

77 

37 Cr 4 ameliore 

270 

650 

95,9 

135,5 

4,5* 

135 

69 

37 Cr 4 trempe par induction 

310 

1280 

91,6 

86,3 

3,0* 

90 

46 

42 Cr Mo 4 nitrure 

430 

1220 

82,1 

89,1 

3,0 

90 

46 

20 Mn Cr 5 cemente 

480 

1630 

79,2 

73,4 

2,5* 

75 

39 


* Valeur arrondie en-dessous (correction de denture) 
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Charge sur les paliers 

Un engrenage cylindrique exerce sur les arbres les forces suivantes: 

• une force radiate, la force normale apparente de denture, 

2 M, 1 

Fnt - -r 1 (26.72) 

rq cos a n 

ou a n est Tangle de pression dans le plan normal aux dents; 

• une force axiale 


2M, 

d \ 


tan 


(26.73) 


Introduisons Texpression (26.71) du diametre du pignon dans (26.72). On ob- 
tient : 


= —{ ° F lim ) ^2/3 ( cos P) 

B \ \ Z 1 I 1 cos a D 


(26.74) 


La recherche de constructions compactes qui recourent a des aciers a haute resis- 
tance traites et en diminuant le nombre de dents du pignon a pour consequence 
d’accroitre considerablement la charge sur les arbres, et elle pose des problemes pour 
les paliers a cause de la diminution du diametre du pignon. 

L’action sur les paliers depend de la position du pignon et de la roue par rapport 
aux paliers et du genre de palier. Dans le cas de la figure 26.54, ou l’engrenage est 
situe au milieu de la portee, chaque palier est charge par F nt /2 . 


Diametre des arbres 


Arbre rapide 

Le diametre de Tarbre du pignon s’exprime par une formule du type 


, 31 Mi o 

d al = Aj u 5 (26.75) 

]j "lim 1 

Le facteur Aj depend de la geometrie. 

Le rapport du diametre primitif du pignon au diametre de son arbre vaut, avec les 
formules (26.70) et (26.71), 


d if 

1,64 3 1 z\ 

5| ^lim 1 

d a 1 

A 1 ^ V d cos P 

S C^F lim 

^1H 

2,317 3 j 1 

^lim 1 ^E 1 + U 

d n\ 

A l \!>d S 

°H lim u 


(26.76) 


(26.77) 
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On choisit habituellement des materiaux de meme classe de qualite pour l’arbre 
et pour le pignon. Le materiau est meme identique lorsque l’arbre et le pignon sont 
monobloc. Le rapport des resistances des materiaux dans ces formules varie done rela- 
tivement peu. 11 est remarquable que le rapport des diametres soit independant du cou- 
ple, e’est une proportion harmonieuse. 

L’analyse des tableaux 26.55 et 26.56 montre qu’un pignon est le plus petit lors- 
que ses dents sont durcies par trempe ou nitruration. La resistance a la flexion de ces 
aciers est elevee, de sorte que le diametre primitif du pignon est relativement petit par 
rapport a l’arbre. Le rapport (26.76) pourrait meme devenir inferieur a l’unite surtout 
si le facteur A l est grand a cause de la flexion. En definitive le pignon sera avantageu- 
sement pris dans la masse avec l’arbre si sa denture est traitee. 

En revanche, le pignon se rapporte sur l’arbre s’il est en un acier relativement peu 
resistant, surtout si son nombre de dents est grand. 

Similitudes 

On se propose de comparer le diametre des deux arbres, puis de comparer leur 
paliers afin de savoir lesquels sont determinants. L’arbre rapide (indice 1) sert de refe- 
rence. Le rapport de similitude d’une grandeur X entre cet arbre et l’arbre (indice 2) 
s’ecrit: 


A 


X 


X 2 


(26.78) 


On ne considere que la valeur absolue du rapport car un rapport de similitude est par 
essence positif. Les rapports de similitude elementaires sont: 

• pour la vitesse 


A 


CO 


W 2 
fflj 


i 


1-1 


pour le couple 

A m 


m 2 

M l 


77 \i\ 


pour la contrainte admissible 


- ^lifTi 2 , -_j 

~ - A Rlim A s 




(26.79) 


(26.80) 


(26.81) 


Arbre lent 

La formule (26.75) permet d’ecrire le rapport de similitude des diametres: 


^■da - 


fa2_ 

^al 


/± 2 _ 

A 


a— 1/3 ^ 1/3 1/3 

A Rlim A S a M 
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Le facteur de securite est habituellement le meme pour les deux arbres; par 
consequent A s = 1. Avec (26.80) il vient: 

^da = ( 26 - 82 ) 

L’arbre lent est plus gros que l’arbre rapide; la difference s’accentue encore si l’arbre 
du pignon est fait en un acier plus resistant comme c’est souvent le cas. 

Roulements 

Le rapport de similitude de la longevite des roulements des deux arbres se tire de 
(26.60): 


A Lh = ^ = A^A-'A^AP (26.83) 

Mil 

Les deux arbres sont charges par la meme force d’engrenement et on suppose qu’elle 
se repartit de la meme maniere sur les deux paliers de chaque arbre ; alors Ap e = 1 . 
Avec (26.79) et (26.82), on obtient: 


^■Lh 


/ . \ mp 

A 2 mp/3 j-mp/3 ,p ■ 1 1 + mp/3 

V A Rlim A c|' 


(26.84) 


Ecrivons encore le rapport de similitude de l’indice de vitesse des roulements des deux 
arbres: 


, _ M 2 

1 “ (nd\ 


A 


i—l/3 

a R lim 


i~ 2/3 


(26.85) 


Une evaluation numerique montre qu’on a habituellement A Lh > 1 et Aj < 1. 
Ces resultats signifient que la longevite des roulements portant Larbre rapide est la 
plus courte et que leur indice de vitesse est le plus eleve. 


Limite d’application des roulements 

L’emploi de roulements dans les paliers de transmission est limite par leur lon- 
gevite. On vient de constater que les roulements de Larbre rapide sont les plus 
sollicites ; cherchons leur longevite en fonction de la vitesse de cet arbre et de la puis- 
sance transmise. Cette valeur a deja ete calculee au paragraphe 24.7.2: 

L h = aifl23 / T 1745(^] P J B m P® 1 (2 ^ m)p/3 - 1 p-( 2 - m )P /3 (24.129) 

l B \) 

avec: 

a j facteur de fiabilite 

a. 2 3 facteur de correction pour le materiau et les conditions de fonctionne- 

ment du roulement 
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c coefficient dependant du type et du modele de roulement 

fj facteur de temperature 
B et B[ voir le developpement de la formule (24.127) 

Avec les valeurs des exposants m et p donnees dans le tableau 25.30, on a les lois 
suivantes: 


• roulements a billes a gorges profondes : L b 

• roulements a galets cylindriques : L h 

On note que la longevite des roulements diminue lorsque la vitesse et la puis- 
sance augmentent. Par consequent, l’utilisation de roulements ne convient pas pour les 
transmissions tres rapides et tres puissantes. 

Tirons la puissance de P equation (24.129) pour mettre en evidence la limite de 
puissance transmissible en fonction de la vitesse et de la longevite. En reunissant tous 
les coefficients de oq et de P en un coefficient unique B 2 on trouve: 

1 3 

P=[ B z) , \ co, (2 - m)p (26.87) 

\ L h ) ( 2 - m )p 

Cette fonction est representee a la figure 26.57 avec des echelles logarithmiques . La 
droite limite baisse lorsque la longevite exigee augmente. 


co 


—0,5 p— 0,5 
1 r 


^-0,444 p-0,555 


(26.86) 



Fig. 26.57 Limitation de puissance de reducteurs a engrenage en fonction de la vitesse du pignon. 


Paliers lisses hydrodynamiques 

Lorsqu’on a epuise les ressources des roulements, on recourt a des paliers lisses 
hydrodynamiques, en particulier lorsque les arbres tournent vite comme dans les 
reducteurs pour turbomachines. Ecrivons le rapport des nombres de Sommerfeld 
calcules pour chaque arbre par (26.57) en supposant que les paliers ont la meme lar- 
geur relative f >2 = Pi, que l’huile a la meme viscosite 772 = >]\ et que f 2 = F\ , 
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^•So 


So 2 

So\ 


= A 


-3/2 


A 


-1/2 

CO 


Avec (26.82) et les relations (26.80) et (26.81), il vient 


^•So 


(A 2 \ 


-3/2 


-1/2 


t, 1/2 

A Rlim 


(26.88) 


(26.89) 


On note qu’a materiaux egaux, le nombre de Sommerfeld prend la meme valeur 
dans les paliers des deux arbres. 11 est en realite un peu plus petit dans les paliers de 
l’arbre de sortie parce que, selon les formules (25.99) ou (25.101), Lechauffement y 
est plus faible et I'huile plus visqueuse. 

L’epaisseur minimale du film d’huile vaut 


k) = V y(l - «) 


oil £ est l’excentricite de l’arbre. Le rapport des epaisseurs minimales vaut alors 

A h () = *° 2 = A, p A da ' “ £2 (26.90) 

h m T 1 - £i 

£ augmente lorsque So croit, mais comme les nombres de Sommerfeld des paliers sont 
voisins, on admet £j = e 2 . Avec un calcul analogue a celui developpe ci-dessus, on 
obtient 


MiO 


I 

UJ 


5/4 


„5/12 3—5/12 
0 A R lim 


. 1/6 


(26.91) 


L’evaluation numerique montre que lefilm d’huile est plus mince dans les paliers 
de Varhre rapide. Pour un meme etat de surface, ce sont done ces paliers qui sont le 
plus delicats et dont le dimensionnement est determinant. Cette conclusion peut 
s’inverser dans les gros reducteurs ou le poids de la roue peut accroitre sensiblement la 
charge sur les paliers de l’arbre lent. 

Introduisons (26.74) et (26.75) dans l’expression (25.96) du nombre de Som- 
merfeld. On constate que le nombre de Sommerfeld du palier du pignon est indepen- 
dant du couple de dimensionnement, il est seulement inversement proportionnel a la 
vitesse du pignon. 

Conclusions 

• Le module, et done la taille, d’un engrenage est determine par la resistance a la 
flexion des dents si les flancs sont trempes. La pression hertzienne est 
determinante pour des materiaux peu resistants. Dans les cas intermediaires il 
convient de calculer le module pour les deux criteres. 
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• Un pignon a haute resistance, durci, est generalement pris dans la masse de 
1'arbre. 11 est rapporte sur l’arbre s’il est fait en un materiau peu resistant; dans 
ce cas son diametre est independant du nombre de dents. 

• Dans le cas ou l’entraxe est impose, on choisira les materiaux, les traitements de 
surface et le nombre de dents en visant une solution economique. II est inutile 
d’utiliser un acier a haute resistance couteux si un materiau moins resistant suffit. 

• L’arbre lent est plus gros que 1’arbre rapide. 

• Les paliers a roulement ne conviennent pas pour les grandes vitesses ni pour 
les fortes puissances. 

• La puissance maximale acceptable avec des roulements diminue lorsque la 
vitesse augmente ou lorsque la longevite desiree croit. On peut repousser la 
limite en prenant les precautions suivantes: 

- choisir des types de roulements offrant une forte capacite de charge dyna- 
mique de base ; 

- fake les arbres plus gros que strictement necessaire du point de vue de la re- 
sistance afin de pouvoir installer des roulement de plus grande taille, mais en 
veillant a ce que l’indice de vitesse soit acceptable; 

- soigner l’etancheite exterieure, mais empecher aussi par des joints la pene- 
tration dans les roulements d’impuretes provenant de l’interieur du mecanisme; 

- lubrifier correctement les roulements, choisir une huile eprouvee ; 

- en cas de lubrification forcee, filtrer soigneusement l’huile, retenir les par- 
ticules plus grandes que 5 qm. 

• Ce sont les roulements de 1’arbre rapide qui sont critiques car leur longevite est 
en principe plus courte que celle des arbres lents. 

• Les paliers hydrodynamiques de 1’arbre rapide sont plus delicats que ceux de 
1'arbre lent parce que l’epaisseur minimale du film d’huile y est plus petite. 

• Le nombre de Sommerfeld des paliers de 1’arbre rapide est independant du 
couple de dimensionnement, mais il est inversement proportionnel a la vitesse. 

• Le nombre de Sommerfeld d’un palier de 1’arbre lent est egal ou un peu infe- 
rieur a celui de 1’arbre rapide. 


26.7 SURETE 

26.7.1 Generalites 

La notion de surete d’une machine est difficile a cerner. Voici une definition 
interessante: la surete est I’etat d’ esprit tranquille en l' absence de risque, de peril et 
de dommage. 

C’est done une qualite precieuse qui contient un aspect psychologique et mate- 
riel. Elle concerne non seulement l’utilisateur immediatement en contact avec la 
machine, mais aussi la population voisine. Pour comprendre l’etat agreable dans 
lequel se trouve un homme en securite, il suffit de penser, a contrario, a la crainte 
qu’inspire une machine peu sure dont on ne sait jamais si elle va causer un accident. 
La definition ci-dessus evoque aussi le risque de dommage materiel aux consequences 
financieres souvent desastreuses . 

La surete doit etre une preoccupation constante, pas seulement dans les calculs de 
resistance, mais aussi de maniere plus generate pour eviter tout accident. Helas, bon 
nombre de constructeurs oublient completement ce point de vue parce que : 
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• ils ont une confiance aveugle en ce qu’ils ont C0115U (presomption ou 
inconscience) ; 

• ils croient qu’un accident n’arrive qu’aux autres (vanite ou insouciance); 

• ils pensent que la surete n’est pas assez scientifique pour s’y arreter (orgueil et 
mepris). 


Phases : I 

causes 

1 
2 
3 


II 

accident 


III 

consequences 
1 
2 

3 

4 


IV 

propagation 




Fig. 26.58 Dynamique d'un accident. 


D’une maniere generate, on distingue quatre phases dans le deroulement d’un 
accident (fig. 26.58): 

• Phase I. Les causes d’accident sont a l’etat latent; ce sont principalement: 

- des erreurs de conception ; 

- des defauts de fabrication ou de montage ; 

- des defauts evolutifs (usure, fretting, fissuration de fatigue, corrosion); 

- des erreurs humaines (inconscience, erreur d ’exploitation, formation in- 
suffisante) . 

• Phase II. L’ accident se produit, toujours brutalement. 

• Phase III. L’accident a des consequences materielles et humaines, souvent 
desastreuses avec de gros degats, des blesses et meme des morts. 

• Phase IV. L’accident provoque une cascade d’autres incidents et accidents, il se 
propage dans le systeme technique et a l’environnement en une sorte d’acci- 
dents en chatne. 

La surete est etroitement liee a la notion de fiabilite. C’est la capacite d’un 
organe, d’une machine ou d’un systeme d’assurer correctement sa fonction, dans les 
limites normales d’emploi, pendant un temps donne. Cette definition est tres generate. 
On peut exprimer la fiabilite mathematiquement. Supposons qu’un organe doive exe- 
cuter Vfois sa fonction mais qu’il soit Nf fois defaillant; sa fiabilite est 


/ = 


N - N f 
N 



(26.92) 


Une machine est d’autant plus sure que la fiabilite de chacun des ses composants 
est plus elevee. La fiabilite globale diminue lorsque le nombre de composants aug- 
mente car, sauf simultaneite, toute defaillance d’un element compromet la surete de 
l’ensemble et diminue sa disponibilite. II faut par consequent: 

• viser la plus haute fiabilite (qualite) de chaque composant; 

• limiter le nombre de composants au strict minimum indispensable (pas de gad- 
gets). 
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Le taux de defaillance est le rapport du nombre de defaillances Nf qui survien- 
nent au nombre de fois N qu’un organe doit remplir sa fonction. Alors 


Pi = 


Nf 

N 


(26.93) 


et l’expression (26.92) permet d’ecrire 

/ = 1 - Pi (26.94) 

Ainsi, la fiabilite et le taux de defaillance sont complementaires. 

La fiabilite s’apparente a la disponibilite qui est le temps durant lequel un objet 
execute correctement son service rapporte a une duree de service attendue ou rapporte 
a une annee. 

Le taux de defaillance est assez eleve au debut de l’exploitation d’un objet tech- 
nique a cause de ses «maladies d’enfance». 11 s’ameliore apres la mise au point et le 
remplacement des elements affectes de defauts de fabrication ; mais il augmente rapi- 
dement en fin de vie de l’objet a cause de l’usure et du vieillissement des composants. 
La representation du taux de defaillance en fonction du temps est la celebre courbe 
dite en baignoire. 

Un accident a toujours des consequences financieres et parfois humaines qui se 
chiffrent en un cout C. Le risque est par definition: 


risque = Pf C (26.95) 

Ce produit represente le cout probable de sinistres, au sens large du terme, pendant la 
duree d’ exploitation d’un objet. L’ appreciation du risque sert de base au calcul des pri- 
mes exigees par les assureurs. II donne parfois lieu a de vives discussions, comme par 
exemple dans le domaine nucleaire; d’une part, les concepteurs affirment que rien ne 
peut arriver car ils ont tout prevu ; d’autre part, les tiers, craignant le pire, exagerent les 
consequences d’un accident. Dans ce debat, le risque apparait comme le resultat du 
produit de zero par l’infini. Qui peut valablement trancher? On peut neanmoins penser 
ceci: 

• L’honnetete intellectuelle force de reconnaitre qu’un accident ne peut jamais 
etre exclu. Le passe prouve qu’en depit des plus grandes precautions des 
objets declares absolument surs ont pourtant subi des accidents catastrophi- 
ques. 

• 11 existe un risque reel des qu’il y a le moindre doute sur le fonctionnement 
d’un composant ou d’un ensemble. 

II faut neanmoins se rendre compte qu’une recherche de surete a tout prix est 
impossible pour des raisons purement economiques car elle debouche le plus souvent 
sur une complication des installations. Cette complexity va meme parfois a fin con- 
traire car elle abaisse la fiabilite de l’ensemble. On est conduit finalement par la force 
des choses a devoir accepter un risque raisonnable qu’on evalue par une demarche 
analogue a celle presentee au paragraphe 24.4.4 pour trouver la valeur optimale du 
facteur de securite. C’est un risque optimal economique. 
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La lutte pour la surete commence a la conception d'un objet et se poursuit durant 
toute sa vie par des mesures d’entretien du materiel et de formation du personnel 
d’ exploitation. 

Une etude systematique des accidents a permis de classer leur origine et leurs 
consequences par niveaux de surete (fig. 26.59), qui sont hierarchises selon leur place 
dans l’enchainement d’un accident. L’exemple suivant fera comprendre cette classifi- 
cation . 



Fig. 26.59 Les niveaux de surete. 

A bord d’un navire petrolier, une canalisation d’huile de commande du gouver- 
nail eclate (element de machine). Le gouvernail est paralyse et ne peut plus diriger le 
batiment (defaillance d’une fonction) ; le systeme de secours ne fonctionne pas (defaut 
d’entretien); comme le navire n'a qu’une helice (surete insuffisante), il ne peut pas se 
diriger au moyen des machines. 11 se trouve que le petrolier navigue a proximite de la 
terre, il est jete a la cote par un vent violent. La vie de L equipage est en peril; peu 
apres, le navire se brise sous l’assaut des vagues, puis le petrole contenu dans les citer- 
nes se repand dans la mer et souille les plages (environnement). La rupture d’un tube, 
simple incident, s’est transformee par une reaction en chaine en une catastrophe 
d’importance internationale. 

Les atteintes a la surete provoquees par: 

• l’inconscience, 

• la negligence, 

• l’ignorance, 

• les economies financieres, 

ont oblige a reglementer la construction et l’exploitation des machines sur la base de 
l’experience acquise. Le concepteur doit connaitre ces reglements et les appliquer, 
comme par exemple en matiere de construction de recipients sous pression, d’engins 
de levage ou de transport. 11 se met ainsi a l’abri de poursuites judiciaires pour negli- 
gence en cas d’accidents graves. 

Cependant, les lois freinent aussi le developpement technique, car elles ne 
s’adaptent souvent que trop lentement a revolution de la technologie et du progres 
dans le calcul des organes de machine. 
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La meilleure surete de conception et la plus grande qualite d’execution sont 
illusoires si l’exploitation n’est pas a la hauteur de sa mission. Le personnel doit etre 
serieux, competent et vigilant. II faut lui donner la meilleure formation et le soumettre 
a un entrainement periodique rigoureux pour agir correctement en cas de situation 
delicate. Aucun laxisme n’est tolerable. 

26.7.2 Anticipation des sources d’accidents 

Le concepteur d’une machine ou d’une installation doit rechercher en cours 
d’etude toutes les sources vraisemblables d’accident afin de prendre tres tot les 
mesures propres a les eviter et a empecher leur propagation. Cette demarche fait large- 
ment appel a 1’imagination et a l’experience. 


Imagination 

Un accident survenant toujours a la suite d’une defaillance ou d’un malheureux 
concours de circonstances, il s’agit d’imaginer tout ce qui pourrait survenir. Cet effort 
d’imagination peut avoir un caractere «sauvage», au gre de ce qui vient a 1’esprit, par 
exemple lors de discussions de groupes ( brain storming). Mais il est souhaitable de 
proceder plus systematiquement en considerant un a un chaque organe sous trois 
aspects: 

• L’ organe peut-il faillir a sa fonction? 

• Quelles sont les consequences de sa defaillance? 

• Que faire pour ameliorer la surete de l’organe et de l’ensemble? 

Une methode de recherche consiste a decrire en detail le fonctionnement de la 
machine en cause puis de mettre le texte a la forme negative. On examine ensuite 
attentivement les causes et les consequences d’un dysfonctionnement afin de trouver 
les parades. Appliquons cette methode, par exemple, au mecanisme represente a la 
figure 26.60(a) et destine a verrouiller la guillotine d’une machine a decouper des bar- 
res en t rontons d’egale longueur. 

• Description : une came (2) imprime au suiveur (3) un mouvement oscillant qui 
est transmis par l’arbre (4) au verrou (non represente) qui maintient la guillo- 
tine pendant l’avance des barres a couper en longueurs fixes. Le ressort de trac- 
tion (5) rappelle toujours le suiveur. 

• Forme negative: une came (2) n’imprime pas de mouvement oscillant au sui- 
veur (3). Le mouvement du suiveur n’est pas transmis au verrou qui ne peut pas 
maintenir la guillotine pendant l’avance des barres a couper en longueurs fixes. 
Le ressort (5) ne rappelle pas toujours le suiveur. 

• Consequences: la guillotine n’etant pas maintenue en position de repos, elle 
peut empecher l’avance des barres et bloquer la machine en provoquant 
eventuellement la rupture de certains organes . 

• Origines du dysfonctionnement: une augmentation du frottement dans les 
paliers de l’arbre (4) (defaut d’entretien, fretting) empeche le mouvement de 
retour du suiveur; la liaison du bras a l’arbre (4) ou cet arbre sont rompus; le 
ressort (5) ou l’une de ses attaches sont casses. 

• Parades: supprimer le ressort (organe delicat); commander le bras (4) soit par 
une came a deux Hanes opposes, soit par un mecanisme a bielle et manivelle (6 
et 7) (fig. 26.60b). Du point de vue conceptuel, cela revient a remplacer un 
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Fig. 26.60 Entralnement d'un arbre oscillant: (a) commande non positive; (b) commande positive. 


mecanisme a commande non positive par un autre a commande positive. Soi- 
gner les paliers de l’arbre (4), les mettre a l’abri de polluants. Prevoir des pie- 
ces robustes, meme si les efforts sont apparemment faibles. 

L’imagination est sans limite. On sera tres vite en presence d’innombrables sce- 
narios d’accidents, particulierement lorsqu’on imagine des combinaisons de defail- 
lances. 11 faut alors operer un tri pour ne retenir que les accidents vraisemblables. 11 
n’apparait en effet pas raisonnable de cumuler des situations hautement improbables 
et independantes. 

L’analyse des consequences de toute defaillance consiste a partir d’une situation 
donnee, a prevoir a chaque etape les eventualites possibles et les enchainements qui en 
decoulent logiquement. On construit ainsi progressivement V arbre de defaillance . 
Mais la aussi on se trouve tres vite confronte a un foisonnement inextricable. Une aide 
importante pour demeler cet echeveau consiste a attribuer a chaque evenement une pro- 
bability de realisation puis de calculer la probabilite de chaque scenario. Cette approche 
probabilistique s’integre dans la theorie de la fiabilite, mais son allure mathematique 
et scientifique ne doit pas faire illusion car: 

• l’enchainement des situations conduit a un nombre de branches quasi infini 
parmi lesquelles il faut bien faire un choix; 

• les probabilities de chaque etape sont generalement inconnues. 

Les difficultes de I 'analyse entachent toujours toute conclusion d’un certain arbi- 
trage, mais la comparaison de la probabilite de diverses occurrences permet quand 
meme souvent de prendre des decisions valables pour ameliorer la surete d’un systeme. 

Outre les defaillances materielles, il faut aussi penser aux defaillances humaines: 
erreur de manipulation, oubli de consignes, distraction, abaissement de la vigilance 
par accoutumance au danger. 

Experience acquise 

L’analyse de la surete est considerablement facilitee par l’experience et par le sou- 
venir d’incidents passes. Helas, l’acquisition d’experience se paie, meme parfois lour- 
dement. On doit insister ici sur l’importance du «retour d’experience». Il est indispen- 
sable qu’un constructeur connaisse tous les incidents de fonctionnement rencontres, 
pour en tenir compte dans le developpement et pour communiquer aux exploitants des 
regies de conduites convenables. Cet echange d’experiences est bien organise notam- 
ment dans l’aviation civile et dans l’energie nucleaire. 
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26.7.3 Surete intrinseque 

La surete intrinseque vise a empecher toute defaillance du materiel. Tout comme 
dans le domaine du dimensionnement, on distingue les principes de conception 
suivants: 

• le principe «safe life» ou de fonctionnement sur; 

• le principe «fail safe» ou de defaillance sure ; 

• le principe «damage-tolerant design». 

Principe «safe life» 

Selon ce principe, aucune defaillance n’est acceptee pendant la duree de service 
d’une piece, on n’admet aucune rupture. Le principe «safe life» stipule done une 
securite absolue. Par consequent, le dimensionnement des pieces et des organes de 
machine doit etre extremement genereux afin qu’aucune piece ne se rompe jamais et 
que les caracteristiques de fonctionnement soient respectees en tout temps. Cela con- 
duit a un materiel lourd, encombrant et couteux. On remplace les pieces vitales, sur- 
tout lorsque leur inspection est difficile, avant qu’elles atteignent leur limite de longe- 
vity pre visible (entretien preventif). 

Du point de vue de la conception des mecanismes, il faut prevoir des commandes 
positives comme on La vu a propos de la figure 26.60. 

L’usure perturbe le fonctionnement des organes de machines avec transmission 
de mouvement par frottement (courroie plate ou trapezoidale, roue de friction, 
embrayage). En revanche, les courroies dentees, chaines, engrenages et embrayages a 
crabots sont des transmissions positives qui ne peuvent etre en defaut qu’en cas de 
rupture ou de coincement par un corps etranger. 


iCsC 


(a) 



Fig. 26.61 Interrupteur de fin de course: (a) commande non positive; (b) commande positive. 



Fig. 26.62 Interrupteurs actionnes positivement. 
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On rencontre de nombreux interrupteurs avec une commande non positive des 
contacts. Le contact represente a la figure 26.61(a) est actionne par un ressort porte par 
la tige-poussoir. En cas de soudure des contacts, le ressort est simplement comprime 
par le poussoir sans que le circuit soit obligatoirement rompu. Dans les interrupteurs a 
commande positive, en revanche, le poussoir est capable de briser la lame de contact 
soudee (fig. 26.61b). 11 faut naturellement aussi commander l’interrupteur positive- 
ment (fig. 26.62). 

Une poulie a cable (fig. 26.63) pourvue d’etriers de protection empechant le cable de 
sortir de la gorge lorsqu’il prend du mou est un autre exemple de construction «safe life». 



Fig. 26.63 Poulie avec etrier empechant la sortie du cable. 


Tous les organes de machines sont naturellement dimensionnes avec des marges de 
securite. Mais on menage parfois les installations en ne les faisant pas constamment 
fonctionner au maximum de leurs possibility. C’est particulierement vrai pour les 
moteurs d’avions et les moteurs marins militaires, tres pousses, dont la puissance exploi- 
tee en regime de croisiere est toujours inferieure a la puissance maximale nominale. 

Principe «fail safe» 

Le surdimensionnement des pieces selon la methode «safe life» est souvent 
inacceptable. On est de toute maniere oblige d’accepter des defaillances, par consequent 
autant dimensionner plus petit mais en prenant un certain nombre de precautions : 

• Une defaillance ne devrait intervenir que progressivement de maniere a ce que 
l’organe remplisse encore son role, meme avec une capacite reduite, sans que 
survienne une situation dangereuse. 11 faut done prendre des mesures de cons- 
truction pour bloquer la propagation de fissures. 

• 11 faut prevoir des moyens propres a prevenir l’utilisateur de l’affaiblissement 
ou de la defaillance d’un organe. 

• La fonction de l’organe de machine defaillant doit etre assuree ou reprise par 
un autre organe (redondance) assez longtemps pour qu’on puisse arreter la 
machine ou la mettre dans un etat non dangereux. La redondance augmente 
certes la securite d’ exploitation et la disponibilite, mais la fiabilite s’ameliore 
relativement peu; elle est parfois meme plus petite parce qu’une plus grande 
complexity de la machine augmente aussi la probability de pannes. 

• Une defaillance ne doit pas en entrainer une autre et amorcer une cascade 
catastrophique. 


Voici quelques exemples. 
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La commande des gouvernes de la navette spatiale americaine est assuree par des 
systemes redondants. Trois moteurs hydrauliques (1), (2), (3) (fig. 26.64) entralnent 
l’arbre de commande (6) d’une gouverne par 1’ intermediate des trains epicycloidaux 
(4) et (5). Un seul moteur suffit encore pour entrainer la gouverne a vitesse reduite. 
Chaque moteur est equipe d’un frein qui le bloque en cas de manque de pression 
d’huile, afin d’empecher l’affolement du mecanisme. La commande electrohydrau- 
lique des moteurs est quadriredondante. 

Nous empruntons encore quelques exemples a Pahl et Beitz [26.7], 
L’amortisseur lateral de vibrations situe sous une machine (fig. 26.65) peut se As- 
surer progressivement et meme se dechirer de part en part ; sa fonction sera reprise par 
Lamortisseur principal, mais la frequence propre de vibration de la machine sera 
modifiee. On pourrait prevoir un unique amortisseur oblique. 

Dans l’articulation spherique en caoutchouc (fig. 26.66), les pieces ne se separent 
pas si le caoutchouc (1) est dec hire. 


A 




Fig. 26.65 Amortisseurs de vibrations. 


Fig. 26.66 Articulation spherique en caoutchouc. 
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Fig. 26.67 Rupture de ressorts a boudin : (a) ressort de traction, F = 0 ; (b) ressort de compression, F diminue. 


Les ressorts se rompent par fatigue ou par corrosion. Tandis qu’un ressort utilise 
en traction ne remplit plus sa fonction (fig. 26.67a), un ressort de compression peut 
encore exercer une force reduite, car les spires voisines de la rupture s’appuient l’une 
contre l’autre (fig. 26.67b). C’est pourquoi I" usage de ressorts de traction est interdit 
dans les organes de securite; on exige en revanche de prevoir deux ressorts de com- 
pression travaillant en parallele (redondance passive). Ce principe s'applique notam- 
ment aux freins: celui de la figure 26.68 est mis hors service lors de la rupture du res- 
sort tandis que le frein d’ascenseur represente a la figure 26.69 assure encore un 
freinage suffisant si un ressort vient a casser. Notons qu’il faut guider les ressorts de 
compression, soit par une tige interieure, soit par un manchon exterieur, afin qu’ils ne 
puissent s’echapper lateralement en cas de rupture. 




Fig. 26.68 Frein a sabots avec un ressort de traction. Fig. 26.69 Frein a sabots avec deux ressorts de com- 
pression. 
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detecteur 



La figure 26.70 represente un tambour a guidage electromagnetique pourvu de 
roulements a billes dont la bague interieure ne touche normalement pas l’arbre. En cas 
de defaillance electrique, l’arbre s’appuie sur les roulements et peut tourner sans dom- 
mage jusqu’a L arret. Les roulements jouent le role de paliers de secours. 

Lorsqu’on a besoin d’une etancheite absolue (genie chimique, genie nucleaire), 
on utilise des soufflets pour assurer l’etancheite des tiges de commande des robinets 
(fig. 22.59). Une garniture ordinaire offre une seconde barriere de securite, car il 
arrive que des soufflets se fendent. L’espace situe entre les deux etancheites peut se 
mettre en communication avec un detecteur de fuite afin de signaler la defectuosite du 
soufflet et l’etat de fonctionnement dangereux. 

L’emploi de materiaux a comportement fragile est dangereux; il ne faut jamais 
les utiliser pour des pieces vitales ou celles dont la rupture peut presenter un caractere 
catastrophique. 

Un mecanisme est «fail safe» lorsque son comportement est stable en cas de per- 
turbation. Cet aspect a ete etudie en relation avec les instability thermiques a la sec- 
tion 21.4. 



Fig. 26.71 Fixation d’une tuyere dans une tuyauterie : (a) des vis peuvent tomber dans la tuyauterie; (b) et 
(c) les vis sont retenues. 
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La figure 26.71(a) montre une tuyere fixee par une serie de vis a l’interieur d’un 
tuyau. La tete d’une vis qui se casse tombe dans la tuyauterie et, entrainee par le fluide, 
elle peut provoquer des degats ailleurs ou bloquer un robinet. On evite que l’incident 
degenere et se propage grace a une construction selon les figures 26.71(b) ou (c). 

On pourrait imaginer construire une machine entierement selon le principe «fail 
safe», mais elle contient en realite toujours des composants «safe life», par exemple, 
les fusees de roues et le mecanisme de direction d’une automobile. 

Conception «damage-tolerant design» 

Les progres accomplis dans le domaine de la mecanique de la rupture permettent 
d’evaluer avec une precision acceptable la duree de propagation des fissures de fati- 
gue. Au lieu de rejeter une piece des l’apparition d’une fissure, on tolere maintenant, si 
la construction le permet, de poursuivre l’exploitation jusqu’a ce que la fissure attei- 
gne une longueur maximale admissible. Si la propagation est lente, le remplacement 
des pieces fissurees s’effectue seulement lors de la prochaine revision periodique. 
Cette conception a cours en aviation. Le fait de ne pas remplacer un roulement des les 
premiers signes de deterioration (bruit) procede de la meme methode, mais exige Ins- 
tallation d’accelerometres pour deceler a temps le bruit provoque par l’usure. 

26.7.4 Organes de securite et de protection 

Si un systeme n’est pas intrinsequement sur, il convient de prevoir un ou plu- 
sieurs dispositifs de securite qui ont pour but: 

• d’empecher la mise en service s’il existe un etat dangereux; 

• d’empecher les fausses manoeuvres ou un fonctionnement dangereux; 

• de ramener le systeme dans un etat de fonctionnement sur en cas de danger 
(souvent l’arret de la machine). 

Les organes de securite ne sont pas a proprement parler indispensables au fonc- 
tionnement d’une machine ; on les ajoute pour eviter les accidents ou limiter leurs con- 
sequences. On considere que les organes de reglage automatique contribuent aussi a la 
surete, car ils maintiennent en permanence des parametres importants dans les limites 
de fonctionnement normal. 

Les dispositifs de securite doivent repondre a certains principes de base: 

• un seul dispositif de securite suffit en principe lorsqu’un accident ne peut sur- 
venir qu’a la suite de la defaillance de deux organes du systeme ; 

• il faut deux dispositifs de securite independants lorsqu’un accident peut se pro- 
duire a la suite de la defaillance d’un seul organe du systeme; 

• une redondance active doit suppleer immediatement a l’organe defaillant si le 
defaut cree une situation dangereuse ; 

• les systemes de securite doivent etre eux-memes particulierement surs et fia- 
bles, si possible «fail safe»; ils doivent etre independants les uns des autres; 

• une machine arretee par un dispositif de securite ne doit pas se remettre spon- 
tanement en marche apres que le danger soit ecarte; elle ne doit pouvoir etre 
remise en service que par une intervention manuelle, eventuellement apres 
deblocage du dispositif de securite ; 

• des systemes de securite redondants devraient fonctionner selon des principes 
differents ; 


ARCHITECTURE 


481 


• toute intervention cFun organe de securite doit etre signalee (hormis Taction 
normale de la regulation) ; 

• une machine doit etre mise en etat de fonctionnement sur, ou arretee, si un 
defaut du systeme de securite cree une situation dangereuse; c’est Tautopro- 
tection par les dispositifs de securite ; 

• la defaillance d’un organe de securite doit etre signalee; elle ne doit pas pro- 
voquer d’accident si elle passe mapercue ; 

• toute defaillance d’un organe de la machine doit declencher une alerte ; 

• la mise hors service volontaire d’un dispositif de securite doit etre rendue 
impossible; dans le cas contraire, elle doit etre signalee ou doit commander 
automatiquement T arret de T exploitation ; 

• le fonctionnement des dispositifs de securite doit s’eprouver dans les condi- 
tions de fonctionnement reelles. 

Les dispositifs limiteurs d’efforts sont des organes de securite qui evitent la rup- 
ture de pieces en cas de surcharge (§ 26.5.7). On protege les recipients sous pression 
au moyen de soupapes de surete; en regie generate, on prevoit deux soupapes. 



T 


T > Tlim 


T > 7ii m 


Fig. 26.72 Surveillance thermique d’un palier hydrodynamique. 


On sait que la surcharge d’un palier hydrodynamique ou un debit d’huile insuf- 
fisant se manifeste par un echauffement anormal (§ 21.4.1); on surveille habituelle- 
ment la temperature au moyen d’un thermometre (1) installe a la sortie de l’huile 
(fig. 26.72). L’echauffement est rapide si le palier entre dans le domaine de frottement 
mixte; mais le thermometre est trop lent pour prevenir a temps de Timminence du 
grippage. On s'affranchit de Tinertie thermique de toute la masse du palier en pla£ant 
un thermocouple (2) immediatement sous la surface du coussinet; en outre, ce thermo- 
metre repond meme en cas de manque d’huile. L’important etant de prevenir toute sur- 
chauffe, il ne faut pas attendre que la temperature du palier atteigne un seuil dangereux 
pour intervenir. Un derivateur (3) declenche une alerte ou provoque un arret d’urgence 
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automatique des que la temperature commence a croitre trop vite. Ce systeme pec he 
par 1’ impossibility: de pouvoir l’essayer dans des conditions reelles. 

Les organes de protection sont destines a mettre l’homme ou l’environnement 
hors d’atteinte dangereuse d’une machine. Voici quelques exemples courants de pro- 
tection : 

• capots autour d’engrenages, de chalnes et autres organes mobiles; 

• grilles de protection de courroies; 

• armoires metalliques contenant du materiel electrique ; 

• cache-vis sur des pieces en mouvement, notamment sur les accouplements 
d’arbres; 

• barrages immateriels par faisceaux lumineux ou infrarouges et cellules pho- 
toelectriques arretant la machine en cas de franchissement; 

• barres de protection devant l’entree de cylindres risquant de happer un bras ou 
un vetement (fig. 26.73); 

• signaux acoustiques et lumineux intenses prevenant le personnel du demarrage 
imminent d’une machine. 


Fig. 26.73 Barre de protection a 1’ entree de deux cylindres : (a) pas de passage de feuille; (b) passage d’une 
feuille entre deux barres. La distance b ne permet pas de passer un doigt. 


26.8 ASPECTS ECONOMIQUES 

La construction mecanique est aussi dominee par le souci constant de l’econo- 
mie. Un produit ne se vend que s’il est avantageux comparativement aux realisations 
concurrentes ; il doit done etre : 

• bon marche a l’achat; 

• bon marche a l’exploitation ; 

• bon marche a l’entretien. 

L’estimation de la valeur d’un produit tient toujours compte de ces trois aspects. 
L’aspect economique passe aujourd’hui souvent avant la performance technique, les 
acheteurs privilegient le rapport prix/qualite ; le mot qualite s’entend ici dans un sens 
tres general. Signalons en passant qu’une fourniture extremement rapide est un gage 
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de succes commercial. L’obsolescence acceleree du materiel incite les milieux finan- 
ciers a limiter strictement les investissements et a accorder moins d’importance a la 
recherche d’une grande longevite des produits. Des etudes montrent qu’en diminuant 
legerement les performances, on peut abaisser sensiblement les couts. 

Le constructeur est assailli par des preoccupations economiques a tous les stades 
du developpement d’un produit: cahier des charges, conception, construction, execu- 
tion. Disons d’emblee qu’il n’est guere possible de donner dans ce domaine des con- 
clusions definitives. En effet, les couts de construction sont largement conditionnes 
par le prix du materiel existant sur le marche et par l’equipement et l’organisation de 
production du constructeur. Une verite d’aujourd’hui est peut-etre caduque demain a 
cause d’un bouleversement technologique. L’etude des aspects economiques de la 
construction des machines sort du cadre de cet ouvrage ; nous renvoyons le lecteur aux 
nombreux ouvrages specialises, par exemple [28.13]. 

On estime que 70% du prix de revient d’une machine est determine par le bureau 
technique. L’influence du constructeur sur le prix est tres forte dans la phase de con- 
ception (fig. 26.74), beaucoup plus faible lors de l’etude detaillee d’un projet. Par 
ailleurs, le cout d’eventuelles modifications est d’autant plus lourd que l’etude est plus 
avancee. C’est pourquoi il est vital de se preoccuper des aspects economiques des le 
debut d’un projet, lorsque les modifications sont encore faciles a apporter. 11 convient 
d’etudier soigneusement plusieurs variantes de solutions; l’ordinateur facilite beau- 
coup le travail et permet de gagner du temps. Pour autant qu’une variante satisfasse 
convenablement les conditions techniques du cahier des charges, on choisira toujours 
la solution globalement la meilleure marche. 



cout des etudes 
action sur les couts 

appreciation possible 
du cout 

cout de modifications 


Fig. 26.74 Influence sur les couts au cours du developpement d’un projet. 


Le calcul du cout final d’une realisation nouvelle est d’autant plus facile et precis 
que P etude est plus detaillee. Au stade de l’avant-projet, les couts ne peuvent s’estimer 
que par comparaison avec ceux d’une realisation similaire et sur la base de quelques eva- 
luations lacunaires. L’experience, chaque fois renouvelee, prouve que les prototypes et la 
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commercialisation de nouveaux produits coutent toujours beaucoup plus cher que prevu. 
Tout se passe comme s’il existait une loi de depassement de credit. Le depassement est 
d’autant plus important que l’objet est plus extraordinaire et que le facteur d’extrapola- 
tion de performance est plus grand. Whyte cite des couts finaux variant entre 2,5 et 26 
fois le budget accorde lors de la prise de decision de construire [28.1 1] . Desireux de voir 
se realiser un projet, et par crainte du refus de la part des financiers, les ingenieurs sont 
portes a un optimisme exagere. La dure realite est pourtant incontournable, il existe tou- 
jours des difficultes inattendues et des revers qui prolongent les delais de mise au point et 
rencherissent les constructions. Nous preconisons de multiplier l’estimation du cout 
obtenue a la fin de Lav ant-projet d’un prototype entierement nouveau par 2,5 a 4 pour 
predire le cout final. On observe que les grands projets atteignent main tenant des couts 
qui obligent leurs promoteurs a des collaborations internationales. C’est le cas pour la 
mise au point de grands accelerateurs de particules, le developpement d’un avion civil 
supersonique ou la realisation de stations spatiales. Le developpement technologique et 
le gigantisme buteront souvent contre un mur financier qui limitera les ambitions. 

D’une maniere generate, les moyens propres a abaisser le prix de revient d’une 
machine sont les suivants : 

• diminuer le nombre de pieces par une construction simple et integree ; 

• diminuer le nombre de pieces differentes, normalisation interne a l’usine; 

• acheter le plus possible de pieces a l’exterieur pour profiter du bas prix des 
grandes series ; 

• diminuer le volume des pieces ; 

• diminuer le volume de matiere a enlever par usinage ; 

• diminuer l’aire des surfaces usinees; 

• simplifier le montage et l’ajustage des pieces; 

• ne pas exiger de tolerances inutilement etroites. 

Cette enumeration non exhaustive montre qu’il est toujours avantageux de 
diminuer la taille des pieces et le volume de matiere necessaire, meme s’il faut pour 
cela utiliser parfois des materiaux a haute resistance plus couteux. La figure 26.75 
illustre clairement qu’une construction integree est plus avantageuse car elle diminue 
la masse de l’objet. 



Fig. 26.75 Construction du rotor d’un altemateur entraine par une turbine hydraulique (Siemens) : 
(a) armatures rapportees sur l’arbre; (b) bouts-d’arbre en acier coule boulonnes au tambour polaire; (c) deux 
bouts-d’arbre integres avec le rotor et boulonnes; (d) tambour polaire monte sur un arbre. 
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Fig. 26.76 Cout relatif de divers moyens d’arret axial en fonction du diametre de l’arbre; emprunte a 
[26.13], 

Le souci du cout est aussi constant au niveau des details constructifs. La figure 
26.76 montre, par exemple, le cout relatif de quelques solutions d’arret axial d’un 
arbre. Ces comparaisons de prix dependent considerablement de l’organisation et de 
l’equipement des ateliers, elles n’ont pas un caractere de generality absolue. 

L’exploitant d’une machine est preoccupe par sa rentabilite. II existe, par exem- 
ple, une vitesse optimale des avions et des navires pour laquelle les frais de combusti- 
ble sont acceptables par rapport a l’avantage commercial. On accroit la vitesse si la 
consommation et le cout de l’energie diminuent. L’accroissement de la capacite uni- 
taire de transport est avantageux. Des machines simples jouissent tres souvent d’une 
disponibilite superieure a celle de machines tres performantes et sont finalement plus 
rentables. 


26.9 CONCLUSIONS PRINCIPALES 

II est difficile de formuler des regies generates de conception a cause du grand 
nombre de parametres en jeu. C’est pourquoi on s’est limite a des aspects generaux. 

Une fois les fonctions requises identifiees, on choisit les organes capables de les 
assurer. Pour des raisons de simplicity, on souhaite evidemment qu’un organe rem- 
plisse plusieurs fonctions. Mais lorsqu’une fonction pose des exigences extremes, il 
est preferable de lui dedier un organe special ; il en va de meme lorsque des fonctions 
sont contradictoires. On observe que la fiabilite et la surete d’une machine sont meil- 
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leures si chaque piece remplit seulement une fonction et si la construction est isostati- 
que. Dans certains cas, on est oblige d’attribuer plusieurs organes a la meme fonction 
pour multiplier leur action. D’une maniere generate, une construction simple est tou- 
jours meilleure. 

On simplifie les machines du point de vue mecanique en commandant chacun de 
leurs mouvements par un moteur independant et en les coordonnant par des dispositifs 
electroniques et informatiques qui offrent l’avantage d’une grande souplesse d’utilisa- 
tion. 

Dans les machines de production existe souvent un long arbre pour entrainer plu- 
sieurs recepteurs. Cet arbre devrait etre rapide et suivi de reducteurs car, a contrainte 
de torsion egale, il apparait plus rigide et offre une frequence propre en torsion plus 
elevee qu’un arbre lent. 11 est done preferable d’installer les reducteurs de vitesse entre 
l’arbre principal et les recepteurs plutot qu’entre le moteur et l’arbre. 

Un embrayage et un frein sont moins encombrants s’ils sont montes sur un arbre 
rapide, mais ils chauffent plus que s’ils se trouvent sur un arbre lent. En cas de com- 
mande intermittente, il faut situer les embrayages pres de l’organe de travail afin de 
diminuer l’inertie du mecanismes commandes et l’echauffement de l’embrayage. 

Un volant de stockage d’energie ou de regulation de marche est plus petit s’il est 
rapide, mais sa vitesse peripherique est limitee par la resistance a l’eclatement. On 
stocke plus d’energie dans une grosse masse a petite vitesse. On place avantageu- 
sement un volant du cote de la source de perturbation afin de profiter de son inertie 
pour proteger les organes de transmission (effet barrage). 

Il convient de proteger les moteurs et les organes de transmission de surcharges. 
On utilise des instruments de mesure avec detecteurs de seuil ou des limiteurs d ’effort 
qui interrompent automatiquement la transmission en cas de surcharge. Des organes 
de transmission non positifs, notamment les coupleurs, limitent aussi le couple trans- 
mis. En cas de danger de blocage brutal, il faut prevoir des dispositifs elastiques capa- 
bles d’absorber l’energie cinetique. 

Le succes commercial d’un beau produit est meilleur. Il faut se preoccuper de 
l’esthetique deja au stade de la conception, si possible avec le concours d’un designer. 

L’etude des similitudes mecaniques est feconde pour apprecier rapidement 
1’ influence de certains parametres sur les caracteristiques des organes et pour prendre 
des decisions de conception sans devoir faire des calculs detailles. 

Il faut vouer une tres grande attention a la surete : utiliser de preference des orga- 
nes «fail safe», des ressorts de compression plutot qu’en traction, des elements a com- 
mande positive ; imaginer toutes les situations dangereuses et prevoir les organes de 
securite et de protection necessaires ; observer les reglements en vigueur. 

Le souci de l’economie domine toute etude et realisation. 70% du cout d’une 
machine est determine par le bureau d’etude, e’est pourquoi il faut investir tres tot le 
temps necessaire pour chercher des solutions economiques. Il ne faut done jamais lesi- 
ner sur les etudes de variantes, d’autant plus que 1’ordinateur facilite beaucoup le tra- 
vail. On rationalise les constructions par une conception modulaire et en integrant les 
organes. 
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27.1 PERFORMANCES LIMITES 

Les principales perfonnances des machines sont etroitement liees a leur vitesse et 
a Peffort exerce. On a montre dans cet ouvrage comment chaque phenomene limitatif 
se traduit par une courbe limite dans le plan effort-vitesse envisage au debut 
(sect. 1.4). On represente generalement la vitesse et Peffort utile de la machine. La 
figure 27.1 contient les principales limites de performance rencontrees; voici la signi- 
fication des courbes : 

1 Vitesse maximale a la limite de rupture d’une piece par une force d’inertie. 

2 Domaine de vitesse impraticable a cause d’une quelconque vitesse critique 
ou d’une resonance dynamique. 

3 Vitesse maximale permise par la precision des mouvements ou l’affolement 
d’un suiveur. 

4 Effort maximal limite par la rupture en surcharge statique de la piece la plus 
dangereuse (celle qui casse en premier). 

5 Effort limite par la rupture de fatigue de la piece la plus dangereuse; il 
depend de la longevite attendue. 

6 Limitations de Peffort par l’epaisseur minimale de films lubrifiants 
hydrostatiques; la limite baisse a grande vitesse du fait de la diminution de la 
viscosite de l’huile consecutive a l’echauffement. 

7 Portance maximale de films lubrifiants hydrodynamiques (paliers lisses, 
engrenages); le maximum est lie a l’echauffement de l’huile. 

8 Limite imposee par le produit pv admissible du point de vue de l’usure de 
surfaces a frottement mixte ou sec; cette limite depend de la longevite sou- 
haitee du couple tribologique. L’hyperbole est limitee par Peffort maximal 
(8' ) et par la vitesse maximale (8" ) acceptables par les materiaux. 

9 Effort limite par les efforts d’inertie chargeant les pieces; il depend de la lon- 
gevite si un effort d’inertie fatigue une piece. 

10 Limite d’echauffement de moteurs et d’organes de transmission. 


Ces courbes ne sont pas exhaustives, leur position dans le plan est propre a cha- 
que cas. On pourrait encore tracer une enveloppe representant les limites financieres a 
Paccroissement continu des performances. 

Le point figuratif de fonctionnement de la machine ne peut se trouver que dans un 
domaine praticable sous peine d’avarie ou d’usure prematuree. Dans le cas de la figure 
27.1, seul le domaine A est utilisable; le domaine B serait praticable pour une turbo- 
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machine en regime surcritique pour laquelle ne se pose aucun probleme de precision 
de mouvement. 

L’accroissement des besoins, la recherche d’une rentabilite toujours plus grande 
et parfois le prestige poussent a construire des machines toujours plus rapides, capa- 
bles d’exercer des efforts toujours plus grands et toujours plus puissantes. Cette evolu- 
tion ineluctable revient a vouloir placer le point figuratif toujours plus loin de l’origine 
du diagramme effort-vitesse. 

Chaque organe presente ses propres limites et les performances d’une machine 
resultent finalement de la superposition des limites de chacun. II est important de con- 
naitre l’organe de machine ou la piece qui fixe la premiere limite rencontree en voulant 
augmenter l’effort ou la vitesse, afin de le retravailler et d’ameliorer ainsi toute la 
machine. Une machine est bien construite lorsque toutes ses pieces presentent des 
limites a peu pres identiques. Lorsqu’on arrive au bout de ce developpement, on ne 
peut continuer qu’en faisant un saut de technologie. 11 en fut ainsi en passant de la 
machine a vapeur a la turbine, ou en passant de la presse a imprinter feuille par feuille 
a la rotative. Nous avons montre dans cet ouvrage les moyens permettant de repousser 
les limites de fonctionnement. 

L’aire du rectangle, definie par les axes de coordonnees et un point figuratif, 
represente la puissance utile de la machine (sect. 1.7). Voici comment proceder pour 
trouver la puissance maximale lorsque le point figuratif se trouve sur une courbe 
limite : 

• Si le point se trouve sur une hyperbole, par exemple l’hyperbole limite 
d’echauffement, la puissance maximale est egale au produit Qq de l’hyper- 
bole, quelle que soit sa position. 

• Lorsque une caracteristique Q(q) est une droite inclinee (fig. 27.2), la puis- 
sance est representee par une parabole dont le sommet, la puissance maximale, 
est situe a la moitie de la vitesse de marche a vide, <7 opt = 1 / 2 q v . Alors 
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(27.1) 


• Pour trouver le point d’une caracteristique quelconque pour lequel la puissance 
est maximale (fig. 27.3), on procede graphiquement en cherchant par tatonne- 
ment la droite tangente a la courbe en un point B, de telle fagon que les seg- 
ments AB et BC interceptes par les axes de coordonnees soient egaux. 


27.2 DIRECTIVES GENERALES DE CONCEPTION 

27.2.1 Methodologie 

L’ etude et la realisation de tout objet technique se deroulent en principe en plu- 
sieurs etapes dans l’ordre suivant: 

• Cahier des charges. II est prepare par Putilisateur et souvent conjointement 
avec le fabricant. Le cahier des charges fixe toutes les caracteristiques princi- 
pales de l’objet et les conditions d’ exploitation a satisfaire. 

• Avant-projet. A ce stade, l’objet se concoit dans les grandes lignes; on arrete 
les principes de fonctionnement, et un dessin d’ensemble donne une idee de la 
realisation. Une evaluation des couts fixe le cadre financier. On elabore en 
regie generate plusieurs avant-projets avec des variantes. 

• Evaluation . La comparaison des avants-projets sur des bases technico-eco- 
nomiques conduit a choisir celui qui satisfait au mieux le cahier des charges. 

• Projet. L’ avant-projet retenu est examine plus en detail. II est decompose en 
sous-systemes qui font tous l’objet d’une etude de variantes pour permettre de 
choisir les meilleures solutions technologiques. Cette phase s’acheve par une 
description detaillee et des dessins d’ensemble de l’objet. L’ evaluation du cout 
est plus precise. 

• Etude de detail. Apres une nouvelle evaluation du projet, on passe a P etude et 
au choix de tous les composants. Chaque element est dimensionne soi- 
gneusement. L’etude vise a preparer tous les documents necessaires pour la 
realisation. 

• Realisation . L’objet entre dans sa phase de fabrication et d’assemblage. 

• Essais. L’objet est mis en service et soumis a des tests pour verifier que les per- 
formances reelles satisfont le cahier des charges. 


1 



Q 


Fig. 27.2 Caracteristique lineaire. 


Fig. 27.3 Puissance maximale. 
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• Exploitation. Les qualites et les faiblesses se revelent seulement apres un cer- 
tain temps cT exploitation. Elies guideront ensuite de nouveaux developpe- 
ments. 

Le detail de la methodologie est expose dans l’excellent ouvrage de Pahl et Beitz 
[27.1 et 27.2], 

Au niveau de l’avant-projet et du projet, il importe de prendre en consideration 
simultanement plusieurs aspects : 

• le fonctionnement, 

• le respect des caracteristiques exigees, 

• la surete, 

• l’acoustique et le bruit, 

• le design, 

• la reglementation en vigueur, 

• la charge ecologique, 

• le cout, 

• E exploitation, 

• la fin de vie et le recyclage de l’objet. 

II ne faut negliger aucun de ces aspects sous peine de rencontrer difficultes et 
mecomptes alors qu’il sera trop tard pour effectuer les corrections necessaires. On se 
rappelera qu’une etude soignee est toujours moins couteuse que transformations et 
reparations ulterieures. 

Le concepteur doit s’attacher tout d’abord a degager les grands principes de fonc- 
tionnement de l’objet, peu importe le detail de la realisation des lors qu’il sait que des 
solutions existent. II est inutile de proceder trop tot a des dimensionnements detailles. 
Des calculs simples sont generalement suffisants au stade de I’avant-projet. 

Du point de vue strictement mecanique, le concepteur devrait toujours avoir a 
l’esprit les principes rappeles ci-apres. Leur liste n’est pas exhaustive. Certaines direc- 
tives se repetent lorsqu’elles affectent plusieurs phenomenes. Nous les enumerons 
sans commentaire particulier puisqu’elles resument en quelque sorte cet ouvrage. Le 
lecteur consultera les sections et paragraphes cites pour la justification des regies ou 
pour plus de details et des renseignements complementaires. 


27.2.2 Architecture et conception cinematique 

L’ architecture d’une machine et sa conception cinematique revetent une grande 
importance pour son fonctionnement et son comportement dynamique. On vise surtout a 

• alleger les pieces, 

• accroitre la rigidite, 

• diminuer les efforts interieurs, 

• diminuer les efforts d’inertie. 

Voici quelques principes generaux. 

Architecture 

• Realiser les mecanismes avec le moins d’elements possible; veiller a ce qu’ils 
soient simples et compacts (§ 5.10.3). 
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• Raccourcir les chalnes cinematiques (§ 5.10.2), particulierement celles a com- 
mande positive dont on exige une grande precision de mouvement (§ 26.5.2). 

• Transporter a distance seulement les mouvements d’entrainement rotatifs con- 
tinus; le cheminement des mouvements oscillants ou fortement varies doit etre 
court (§ 26.5.2). 

• Faire tourner rapidement les longs arbres de transport d’energie, reduire la 
vitesse localement a chaque utilisateur (§ 26.5.3). 

• Commander chaque mouvement par un moteur individuel, coordonner les 
mouvements electriquement (§ 26.5.2). 

• Profiter des moyens informatiques pour programmer certaines commandes et 
accroltre la flexibility des machines. 

• Placer un volant de stockage d’energie le plus pres possible du consommateur 
d’energie (§ 17.7.2). Le volant est moins lourd et moins encombrant s’il tourne 
rapidement (§ 26.5.6). 

• Placer un volant de regulation de marche pres de la source d’irregularite, si 
possible sur un arbre rapide (§ 17.7.2 et 26.5.6). 

• Disposer un embrayage ou un frein sur un arbre rapide car il est plus petit et 
plus leger; mais il chauffe davantage en cas de service intermittent que s’il est 
monte sur un arbre lent (§ 26.5.4 et 26.5.5). 

• Attribuer a chaque element le moins de fonctions possible en vue d’ameliorer 
la fiabilite et la securite. 

• Analyser la securite et prendre toutes les mesures utiles (sect. 26.7). 

• Soigner l’esthetique (design) des le debut d’un projet. 

Cinematique 

• Effectuer les mouvements avec des vitesses et des accelerations relativement 
constantes, sans choc ni saccade, avec de petites accelerations et de faibles 
valeurs du jerk (§ 15.4.8 et 15.9.2). 

• Appliquer des lois de mouvement donnant le moins d’harmoniques possible 
lors de mouvements periodiques (§ 15.4.6). 

• N’effectuer les mouvements varies qu’avec la vitesse strictement necessaire. 

• N’effectuer, si possible, que des mouvements de faible amplitude. 

• Eviter les inversions du sens des mouvements (§ 15.9.1 et 17.4.7); preferer les 
trajectoires continues fermees, si possible circulaires. 

• Animer seulement les elements legers et en plus petit nombre possible, avec 
des vitesses variables. 

• Faire fonctionner les elements de transmission intermediaries a petite vitesse. 

• Prendre garde aux points morts (§ 9.5.5 et 10.7.5). 

• Veiller a ce que les angles de pression ne soient pas trop grands (§ 10.2.4). 

• Remplacer un mouvement rapide de l’element de travail (outil) par un mou- 
vement relatif de deux elements plus lents. 


27.2.3 Conception energetique 

L’energie motrice est en principe fournie par un moteur, mais des elements de 
stockage d’energie, sous forme potentielle ou cinetique, peuvent aussi jouer un role 
moteur dans certaines phases de fonctionnement . 

• Etudier le cheminement et le sens du flux d’energie; definir les quadrants de 
fonctionnement de chaque branche (§ 12.2.3). 
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• Permettre, sauf cas particular, la reversibilite du flux d’energie en evitant les 
phenomenes d’autofreinage et en utilisant des mecanismes reversibles 
(sect. 12.3). 

• Bloquer, si necessaire, le retour d’energie a l’aide de mecanismes irreversibles 
en situation d’autoblocage ou d’autofreinage (sect. 10.7 et 12.3). 

• Observer certains rapports entre les inerties situees en amont et en aval des 
mecanismes autofreines pour permettre leur demarrage et arret progressifs 
(sect. 14.8). 

• Eviter les circulations de puissance dans les chaines cinematiques bouclees 
(sect. 12.6): 

- en limitant la precontrainte des mecanismes boucles grace a une grande 
precision de fabrication et/ou en assouplissant les voies de transmission 
(§ 12 . 6 . 1 ); 

- en respectant certains rapports de vitesses si la boucle comporte un train epi- 
cycloi'dal (§ 12.6.3). 

• Prendre toutes les dispositions utiles pour diminuer les pertes d’energie; 
notamment choisir des organes de machines convenables. 


27.2.4 Conception thermique 

Les pertes d’energie mecanique constituent autant de sources de chaleur. La tem- 
perature est limitee par la tenue mecanique des materiaux et par la viscosite requise 
des lubrifiants pour un bon graissage. L’echauffement et la dilatation thermique limi- 
tent la vitesse et la puissance. II faut: 

• Diminuer les frottements inutile. 

• Refroidir si possible les organes a Pair en ameliorant le coefficient de trans- 
mission de chaleur et en augmentant la surface d’echange, eventuellement avec 
des ailettes (§ 19.6.4). 

• Refroidir par une circulation d’huile a travers un echangeur de chaleur auxi- 
liaire si le refroidissement naturel est insuffisant (§ 19.3.3). 

• Dimensionner les reducteurs, paliers, embrayages et freins non seulement sur 
la base de considerations cinetostatiques, mais aussi du point de vue thermique 
(§ 19.6.5 a 19.6.8). 

• Tenir compte du regime de fonctionnement pour calculer l’echauffement; en 
cas de surcharge, verifier que la duree de fonctionnement limite est compatible 
avec les exigences du cahier des charges (§ 19.6.3 et 20.3.3). 

• Etudier les dilatations thermiques et leurs influences sur le fonctionnement des 
mecanismes (§ 19.7.2, sect. 21.4). 

• Verifier que les efforts et les contraintes thermiques sont acceptables, sinon 
prendre toutes les mesures propres a les diminuer (§ 19.7.3 et 19.7.4). 

• Verifier l’echauffement des paliers, prendre les mesures necessaries pour limi- 
ter la temperature (§ 19.6.7 et 19.6.2 a 4). 


27.2.5 EntraTnement des machines 

Toute machine est mise en mouvement par un ou plusieurs moteurs qui lui four- 
nissent Penergie necessaire. Des organes de transmission adaptent les caracteristiques 
des moteurs aux exigences de la machine. Les organes de commande et de reglage des 
moteurs sortent du cadre de cet ouvrage. 
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Type de moteur 

• Choisir le genre de moteur selon la source d’energie disponible (§ 20.3.1). 

• Choisir un type de moteur dont la caracteristique de couple convient a la carac- 
teristique d'entrainement de la machine et qui satisfait les exigences de reglage 
de vitesse (§ 20.3.3 et 20.5.3). 

Puissance 

• Determiner la puissance d’entrainement necessaire sur la base de la puissance 
utile requise et des pertes d’energie ou du rendement de la transmission; dans 
certains cas, s’appuyer sur F experience acquise avec des machines similaires 
(sect. 20.2). 

• Determiner la puissance d’un moteur en tenant compte des criteres suivants: 

- la puissance d’entrainement necessaire (§ 20.4.1); 

- la duree ou l’espace de demarrage (§ 20.4.1); 

- la duree totale d’un mouvement (§ 20.4.1); 

- l’echauffement en cas de demarrages repetes frequents (§ 20.4.2); 

- la duree et la puissance de marche relative (§ 20.3.5). 

• Calculer la puissance nominale du moteur en tenant compte de son taux d’uti- 
lisation, du regime de service, de la temperature ambiante et de l'altitude du 
site d ’exploitation (§ 20.4.1). 


Vitesse 

• Choisir si possible la vitesse du moteur egale a celle de l’arbre a entrainer; le 
cas echeant, prevoir une transmission convenable (§ 20.5.1 et 20.6.3). 

• Choisir la vitesse de maniere a minimiser le cout total ou l’encombrement du 
moteur et de la transmission (§ 20.5.1). 

• Calculer le rapport de vitesses de la transmission sur la base de l’un ou l’autre 
des criteres suivants: 

- la vitesse d’entrainement (§ 20.5.1); 

- l’effort d’entrainement (§ 20.5.1); 

- 1’ acceleration (§ 20.6.3). 

• Choisir le moteur et le rapport de vitesses de la transmission de maniere a optimi- 
ser la duree du mouvement (§ 20.6.3) ou l’echauffement du moteur (§ 20.6.5). 

• Situer le point de fonctionnement dans un diagramme couple-vitesse et verifier 
que le regime soit stable (§ 14.4.4). 

• Evaluer les variations cycliques de vitesse (§ 14.6.1 et 20.4.3). 

• Regulariser la marche en equilibrant les mecanismes et/ou en prevoyant un 
volant ayant une inertie suffisante (§ 14.6.2). 

Demarrage 

• Choisir Failure de la caracteristique de couple du moteur de maniere a ce que 
le demarrage soit aise (§ 14.5.1). 

• Eviter les demarrages trop brutaux afin de menager les organes de transmission 
(§ 17.4.8). 

• Verifier que le demarrage ne dure pas trop longtemps afin que le moteur ne sur- 
chauffe pas (§ 14.5.2); le cas echeant, prevoir un embrayage ou un coupleur. 

• Verifier l’echauffement des embrayages et des coupleurs (§ 14.5.3, 14.5.4 et 
19.5.4). 

• Verifier que la frequence des demarrages est compatible avec le moteur choisi 
(§ 20.4.2). 
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Freinage 

• Choisir un type de frein adapte aux exigences de la machine et de son exploita- 
tion (§ 14.7.1 et 14.7.2). 

• Choisir la taille optimale du frein permettant le freinage le plus rapide 
(§ 14.7.4). 

• Verifier que la temperature des garnitures et celle du frein restent dans des 
limites acceptables (§ 19.5.4). 

• Verifier que la frequence des freinages exigee ne surchauffe pas le frein 
(§ 19.6.8 et 25.6.5). 

27.2.6 Conception cinetostatique 

Une conception cinetostatique saine est indispensable pour obtenir un bon com- 
portement dynamique a grande vitesse. Un systeme bien construit sollicite relative- 
ment peu ses organes de guidage et sa structure. La reduction des efforts dynamiques 
cinetostatiques se repercute favorablement sur les vibrations. 

Le calcul des efforts sert de base au dimensionnement des organes et des struc- 
tures . 

Conjointement avec l’allegement des pieces, une grande rigidite des structures 
est la condition sine qua non pour obtenir un bon comportement dynamique et ne pas 
exciter de vibrations desagreables ni surcharger les pieces. 

Reseau d’efforts 

• Determiner le degre de mobilite des chalnes cinematiques (sect. 9.5) et leur 
degre d’hyperstatisme interieur (§ 9.6.2). 

• Determiner le degre d’hyperstatisme d’un systeme vis-a-vis d’une charge 
exterieure. 

• Diminuer eventuellement le degre d’hyperstatisme (§ 9.6.3). 

• Sauf exception, elaborer des constructions isostatiques (§ 5.10.1). Si ce n’est 
pas possible, maitriser les efforts hyperstatiques pour les rendre independants 
des imprecisions de fabrication et de montage, des dilatations thermiques et de 
l’usure (sect. 9.7). 

• Etudier T opportunity de precontraintes pour maintenir certains materiaux en 
compression (§ 7.6.2), pour supprimer les jeux (§ 7.6.5) ou pour accroitre la 
rigidite (§7.6.6). 

• Tracer le cheminement des efforts utiles, des efforts induits et des hypersta- 
tiques afin de verifier la conception mecanique et mettre en evidence les pieces 
sollicitees (sect. 5.7). 

• Verifier les conditions d’arc-boutement et d’auto-blocage (sect. 10.7). 

Intensite des efforts 

• Reduire les charges imposees aux elements et diminuer les efforts interieurs 
pour alleger la construction. 

• Supprimer, si possible, les hyperstatiques (§ 5.10.1). 

• Equilibrer les forces parasites a leur source (§5.10.2). 

• Eviter les porte-a-faux et disposer judicieusement les organes de transmission 
(§5.10.2). 

• Transmettre les efforts par le chemin le plus court (§ 5.10.3). 

• Construire de maniere compacte (§5.10.3). 
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• Faire travailler les structures en traction-compression, eviter la flexion et sur- 
tout la torsion (§ 5.10.3 et 6.4.1). 

• Eviter les deviations brutales de forces (§ 5.10.3). 

• Empecher les surcharges au moyen de limiteurs d’effort a action precise et 
rapide situes le plus pres possible de la source de l’effort dangereux 
(§26.5.7). 

Distribution des efforts 

• Prendre des mesures pour repartir uniformement les charges sur les diverses 
voies de transmission en parallele (chap. 8). 

• Uniformiser les contraintes de liaison en veillant a ce que les deformations de 
deux pieces en contact soient paralleles , de meme sens et de meme grandeur 
(§ 8 . 6 . 2 ). 

• Se mefier des modeles de calcul simplistes qui supposent que les charges et les 
pressions de contact sont uniformement reparties. Tenir compte des distri- 
butions reelles (sect. 8.3 a 8.7). 


Masse 

• Simplifier les mecanismes. 

• Construire de maniere compacte (§5.10.3). 

• Etudier le cheminement des efforts de maniere a diminuer la sollicitation inte- 
rieure des pieces (§ 5.10.2 et 5.10.3). 

• Alleger les pieces en diminuant leur volume de matiere. 

• Utiliser des materiaux a haute resistance specifique: alliages legers, titane, 
composites (§ 23.7.4). 

Rigidite 

• Construire de maniere compacte (§5.10.3). 

• Faire travailler les structures en traction-compression, eviter la flexion et sur- 
tout la torsion (§6.4.1). 

• Choisir correctement la forme des sections de poutres; preferer les sections fer- 
mees pour la torsion (§ 6.5.1). 

• Construire les guidages rigides, a jeu minimal; supprimer le jeu par precharge 
(§ 7.6.5). 

• Construire les batis tres rigides (§ 6.5.1 et 18.4.6). 

• Nervurer les parois et cloisonner les caissons (§ 6.5.1). 

• Utiliser des materiaux composites fibres et des elements en sandwich 
(§6.5.2). 

27.2.7 Conception dynamique 

Une bonne conception dynamique doit eviter les vibrations ou pour le moins 
limiter leur amplitude, dans le but: 

• d’assurer aux mecanismes la precision de mouvement et de positionnement 
voulue a toute vitesse de la machine; 

• de mettre les organes et structures de la machine a l’abri de surcharges dyna- 
miques dangereuses; 

• d’eviter la transmission de vibrations a renvironnement; 

• d’abaisser l’intensite du bruit de fonctionnement. 
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Efforts dynamiques 

• Eviter les inversions du sens des efforts donnant lieu a des chocs dans les jeux 
des liaisons; le cas echeant, le changement de sens doit se faire a petite vitesse 
(sect. 17.5). 

• Alleger les elements (§ 15.9.2, 15.10.3 et 17.7.1). 

• Equilibrer statiquement et dynamiquement les rotors et tous les corps tournants 
(§ 16.4.6). 

• Equilibrer statiquement les mecanismes par des ressorts, eventuellement par 
des contrepoids, des dispositifs hydrauliques, pneumatiques ou magnetiques 
(§ 14.6.2). 

• Equilibrer dynamiquement les mecanismes a mouvements varies en disposant 
judicieusement des masselotes d’equilibrage (§ 16.4.3) ou en prevoyant des 
mecanismes auxiliaires (§ 16.4.4 et 16.4.5). 

• Equilibrer les efforts dynamiques par des efforts de compensation appliques au 
plus pres des points d’application des efforts perturbateurs . 

• Compenser les forces d’inertie d'un mecanisme par les forces d’inertie d’un 
mecanisme voisin (machines polycylindres) (§ 16.4.5). 

• Recourir a des compensateurs pour diminuer les efforts dynamiques a la 
vitesse de regime permanent (§ 17.7.6). 

• Eviter les demarrages et freinages brutaux; adapter leur duree a la periode pro- 
pre la plus basse de la chatne cinematique (§ 15.4.9). 

• Diminuer la vitesse relative de pieces qui se heurtent et diminuer l’inertie de la 
piece la plus rapide (§ 17.8.1). 

• Reduire le travail d’une force de choc en inclinant le mouvement par rapport a 
la force et en diminuant l’inertie de la piece la plus rapide (§ 17.8.4). 

• Laisser agir un choc , une force dynamique ou un effort de torsion le plus pres pos- 
sible d’un nceud modal pour limiter l’excitation de ce mode (§ 17.7.2 et 17.8.4). 

• Equilibrer une force de choc par un choc oppose applique a proximite. 

• Assouplir localement les zones de contact entre pieces qui se heurtent; interpo- 
ser une couche d’un materiau a bas module d’elasticite et doue d’un fort amor- 
tissement interne pour eviter les rebonds (§ 17.8.4). 

• Situer un moment perturbateur au ventre d’un mode de flexion et non pres d’un 
nceud (§ 17.7.2). 

• Minimiser les jeux ou les supprimer par precharge (§7.6.5, 15.5.3 et 
sect. 17.5). 

• Caler correctement les arbres avec joints de cardan pour que les mouvements 
soient homocinetiques. 

• Utiliser des joints homocinetiques. 

• Agir sur la forme modale de la structure de maniere a ce que le travail d’une 
force excitatrice soit minimal: ajouter ou enlever des supports, des paliers, des 
articulations, des raidissements, des encastrements. 


Precision des mouvements 

• Situer la pulsation propre la plus basse d’une chaine cinematique au moins 15 
a 20 fois plus haut que la pulsation fondamentale d’un mouvement periodique 
(§ 15.4.6). 

• Veiller a ce que la periode propre la plus longue d’une chaine cinematique soit 
au moins 5 fois plus courte que la duree d’un mouvement aperiodique 
(§ 15.4.9 et 15.9.2). 
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• Tenir compte des effets de cumul si la duree d’un mouvement aperiodique 
cyclique est inferieure a 30 fois la periode de la pulsation propre la plus longue 
du mecanisme (§ 15.4.10). 

• Choisir des lois de mouvement favorables, a jerk minimal et dont les harmo- 
niques d’ordre superieur a 4 ou 5 ont une tres petite amplitude. 

• Allonger le plus possible la duree d’un mouvement par rapport a un cycle de la 
machine (§ 15.5.2 et 15.9.2). 

• Alleger les pieces mobiles et diminuer leur inertie (§ 15.9.2), surtout celles qui 
se trouvent au bout de la chaine cinematique (§ 15.9.4). 

• Donner une grande rigidite a toutes les pieces d’une chaine cinematique, dans 
le sens de leur mouvement, aux organes de guidage et au bati (§ 15.9.2). 

• Choisir des materiaux offrant un amortissement interne eleve (§ 15.9.2). 

• Realiser les pieces determinantes pour la precision en materiaux composites. 

• Minimiser les jeux ou les supprimer totalement par precontrainte (§ 7.6.5). 

• Disposer un eventuel ressort de rappel a la fin de la chaine cinematique 
(sect. 15.3). 

• Eviter l’affolement des liaisons unilaterales en diminuant l’inertie des pieces, 
en accroissant l’effort de rappel, en reduisant le frottement (§ 15.5.2). 

• Combattre le stick-slip par l’utilisation de materiaux de glissement adequats en 
cas de mouvements lents (§ 2.5.2. et 15.6.3). 

Efforts dynamiques dans les mecanismes 

• Attenuer le mieux possible les efforts dynamiques sollicitant les pieces et les 
mecanismes (§ 17.7.1, 17.7.2 et 18.4.1). 

• Interposer une forte inertie entre la source d’un effort perturbateur et le meca- 
nisme a proteger (§ 17.7.2). 

• Decoupler la perturbation et le systeme a proteger en interposant un element sou- 
pie, par exemple un accouplement flexible, de maniere a ce que la pulsation pro- 
pre du systeme soit nettement inferieure a la pulsation harmonique genante ou que 
la periode propre soit grande par rapport a la duree d’une perturbation (§ 17.7.2). 
Cette mesure et la precedente sont impraticables dans le cas de mecanismes a 
commande positive dont on attend une grande precision, parce qu’elles abais- 
sent toujours les pulsations propres (§ 17.7.1). 

• Choisir des materiaux a forte dissipation interne; installer eventuellement des 
amortisseurs (§ 17.7.2). 

• Amortir rapidement les vibrations transitoires en allegeant les pieces et en 
choisissant des materiaux convenables (§ 17.7.2). A cet egard, la rigidite est 
sans influence. 

• Preferer les amortisseurs a rigidite progressive pour limiter l’amplitude des 
vibrations au passage de resonances. La pulsation propre depend de l’ampli- 
tude des vibrations (§ 17.7.3). 

• Prevoir eventuellement un amortisseur dynamique accorde ou a couplage vis- 
queux. Les amortisseurs pendulaires et ceux a chocs s’adaptent automatique- 
ment a la pulsation perturbatrice (§ 17.7.5). 

• Recourir a un compensateur dynamique (§ 17.7.6). 

• Prevoir des amortisseurs actifs (§ 18.4.5). 
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Resonances 

• Eviter que des excitations periodiques coincident avec une frequence propre 
(§ 17.4.3 et 17.4.4). Cela concerne en particulier la frequence d’engrenement 
des engrenages et des chaines, la frequence d’attaque des fraises. Le rapport 
entre le nombre d’aubes mobiles et celui d’aubes directrices d’un etage de tur- 
bomachines ne doit pas etre un nombre entier. 

• Utiliser des cames dont la loi du mouvement possede seulement un petit nom- 
bre d’harmoniques (cames HS) (§ 15.4.6). 

• Veiller a ce que la periode de chocs successifs ne coincide pas avec une periode 
propre. 

• Traverser rapidement les resonances en cas de fonctionnement surcritique 
(§ 17.4.5). 

• Diminuer l’amplitude des resonances en utilisant des materiaux a fort amor- 
tissement interne (§ 17.7.2). 

• Installer des amortisseurs dynamiques (§ 17.7.5). 

Vibrations des machines 

• Prendre en priorite toutes les mesures visant a diminuer l’intensite des efforts 
d’inertie libres (sect. 16.4). 

• Placer la machine sur un socle lourd (prendre garde a la flexibility et a la 
resistance des dalles) (§ 18.4.3). 

• Equiper le bati d’un ou plusieurs amortisseurs dynamiques (§ 18.4.3). 

• Prevoir un amortisseur actif (§ 18.4.5). 

• Attenuer la transmission au sol d’efforts d’inertie libres en interposant des 
amortisseurs souples doues d’un fort amortissement interne pour faciliter 

le passage de resonances (§ 18.4.2). Prendre garde a leur echauffement 
(§ 19.4.3). 

• Attenuer l’excitation d’un objet par le mouvement de son support en interpo- 
sant un amortisseur souple amorti (§ 18.4.4). 

Vibration des rotors 

• Equilibrer statiquement et dynamiquement les rotors (§ 16.4.6). 

• Ne pas laisser tourner en permanence un rotor au voisinage d’une vitesse cri- 
tique (§ 18.4.1). 

• Calculer les vitesse critiques en tenant compte de la compliance des paliers et 
de leur anisotropie (§ 18.2.2). Les paliers et leurs supports doivent etre le plus 
rigide possible. 

• Tenir compte des effets gyroscopiques, en particulier pour les rotors en porte- 
a-faux (§ 18.2.6). 

• Donner aux rotors et aux arbres une rigidite de flexion independante de la 
direction transversale (isotropie) (§ 18.2.5). 

• Eviter l’instabilite des paliers hydrodynamiques (§18.2.4). 

• Ne pas chercher a accroltre l’amortissement interne d’un rotor pour faciliter la 
traversee d’une resonance car il existe un risque d’ instability. Augmenter, au 
contraire, fortement 1’ amortissement externe, specialement dans les paliers 
(§ 18.2.4). 

• Elever les vitesses critiques d’un arbre en recourant a un arbre creux 
(§ 18.2.7). L’amincissement est limite par le risque de voilement en torsion 
(§21.3.6). 
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• Realiser les rotors sous la forme de tambours creux munis de bouts-d'arbres 
plutot qu’en enfilant des elements avec leur moyeu sur un arbre (§ 6.5.3). 

• Precharger un arbre en traction pour elever sa vitesse critique (§ 18.2.7). 

27.2.8 Construction 

L’ etude et l’application des principes fondamentaux exposes dans cet ouvrage ne 
suffisent pas pour realiser une bonne machine. Encore faut-il que chaque element et 
chaque organe soient correctement concus. Le choix et l’agencement des elements, le 
trace des pieces, les moyens d’assemblage, le choix des materiaux doivent repondre a 
toutes les exigences fonctionnelles et de qualite. L’etude est complexe a cause du 
grand nombre de parametres qui interviennent et de leur interdependance . II faut en 
effet tenir compte, notamment, des aspects suivants: 

• le principes de fonctionnement, 

• la surete, 

• les precedes de fabrication selon les moyens disponibles, 

• le nombre d’objets a fabriquer, 

• les elements en stock ou disponibles dans le marche, 

• le cout des materiaux et de la fabrication, 

• la facilite d’assemblage et d’entretien, 

• la masse et l’encombrement, 

• le bas niveau de bruit, 

• le respect des normes et des reglements, 

• l’agression chimique de l’environnement, 

• les conditions d’exploitation, 

• l’influence sur l’environnement, 

• l'esthetique, 

• 1' adaptation ergonomique, 

• le delai de realisation. 

Chaque detail a son importance et merite beaucoup d’attention. Une seule erreur, 
une omission, un mauvais choix, un petit defaut de fabrication peuvent compromettre 
le fonctionnement et la surete d’une machine. Les divers aspects d’une construction et 
les diverses exigences sont souvent contradictoires. Toute realisation resulte finale- 
ment de compromis. 

Heureusement, on dispose d’une longue tradition qui se reflete dans d’innom- 
brables ouvrages qui decrivent les elements de machines et leur dimensionnement 
[27.3 a 27.12], Nous nous limitons a enoncer quelques directives de construction 
decoulant immediatement de cet ouvrage. 

Elements de machines 

• Recourir a des liaisons par frottement plutot que par obstacle lorsque des 
inversions du sens de l’effort surviennent en service normal. 

• Mettre les pieces en contact par des surfaces plutot que par des lignes; le cas 
echeant, preferer un contact lineique a un contact ponctuel. 

• Prevoir des moyens pour rattraper l’usure et pour corriger les erreurs de 
fabrication qui affectent les dimensions cinematiques. 

• Prendre toutes les mesures de construction propices a accroitre la rigidite des 
pieces et des structures (sect. 6.5). 
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• Eviter soigneusement tout arc-boutement et autoblocage des guidages 
(§ 10.7.3). 

• Appliquer toutes les regies usuelles de construction. 

• Mettre a profit tous les avantages de Pelectronique et de l’informatique. 

• Penser a mettre en oeuvre des techniques nouvelles: liquides electrorheolo- 
giques, piezoceramiques, materiaux a memoire de forme, paliers magnetiques, 
amortisseurs magnetiques, ressorts a fluides compressibles, elements actifs. 

Materiaux 

• Choisir les materiau qui offrent le meilleur compromis entre leurs caracteris- 
tiques techniques et les couts: cout de la matiere, cout de la fabrication, inci- 
dence des proprietes du materiau sur la taille et sur le cout des organes, couts 
d’entretien et d’elimination (charge ecologique) (sect. 23.7). 

• Adapter la resistance des materiaux a la capacite de resistance strictement 
necessaire (§ 24.7.4). 

• Choisir des materiaux offrant une haute resistance specifique et un haut 
module d’elasticite specifique (alliages legers, titane, composites fibres) pour 
des organes a grandes performances dynamiques. 

Conception tribologique 

• Eviter le contact direct entre pieces en mouvement relatif, soit en menageant 
un jeu (§ 2.4.9 et 22.4.5) soit en interposant un fluide (sect. 2.4; § 22.4.5). 

• Remplacer, si possible, toute liaison glissante ou articulee par une liaison flexi- 
ble (§3.3.2). 

• Choisir les materiaux des couples cinematiques, les revetements et traitements 
de surface ainsi que Petat de surface de maniere a minimiser l’usure (§ 3.2.2) 
et a prevenir le grippage (§3.5.2). 

• Prevenir Pecaillage en limitant la pression hertzienne et en choisissant des 
materiaux convenables (§ 3.4.2). 

• Eviter le fretting en solidarisant fermement des pieces assemblies par frotte- 
ment (§ 3.3.2). 

• Mettre les couples cinematiques a l’abri des impuretes par des etancheites con- 
venables (§ 3.2.2) et en filtrant finement l’huile; proteger les roulements contre 
les impuretes se trouvant dans les carters au moyen d'une etancheite interieu- 
res. 

• Etudier soigneusement la lubrification (sect. 2.4). 

• Choisir les organes de guidage de maniere a ce que leurs proprietes tribolo- 
giques s’accordent avec les conditions d’ exploitation (§ 2.4.8). 

• Evaluer la longevite des couples cinematiques (sect. 3.6). 

• Choisir les materiaux des embrayages, freins et glissieres en recherchant une 
evolution dynamique du coefficient de frottement propice a eviter ou attenuer 
le stick-slip (§ 2.5.2 et 15.6.3). 

• Etudier une procedure de rodage prevoyant un accroissement progressif de la 
vitesse et de la charge afin d’accroitre la longevite des couples cinematiques (§ 
3.7.2). 

Trace des pieces 

• Transmettre les efforts par le chemin le plus court et le moins tourmente pos- 
sible (§5.10.3). 
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• Prendre des dispositions pour diminuer les efforts interieurs (§ 5.10.2 et 
5.10.3). 

• Diminuer le plus possible Pimportance des concentrations de contraintes 
(§ 24.3.4). 

Resistance mecanique 

Dimensionner les elements de machines en observant la demarche generate 
suivante : 

• calculer les efforts cinetostatiques et dynamiques; 

• etudier la dynamique des contraintes; 

• tenir compte des concentrations de contraintes; 

• appliquer la theorie de la rupture adaptee au comportement du materiau et a la 
dynamique des contraintes (chap. 23). 

• ne pas choisir des valeurs de facteurs de securite inutilement elevees (§ 24.3.5 
et 24.6.1); 

• appliquer le principe d’isosecurite et d’isolongevite a toutes les pieces d’un 
ensemble (sect. 24.7). 

27.2.9 Modelisation 

Les modeles servant de base aux calculs scientifiques doivent correspondre exac- 
tement a la constmction reelle. A contrario, il faut verifier que la construction est con- 
forme aux modeles qui ont servi au calcul. 

II faut beaucoup d’experience pour etablir un modele suffisamment simple pour 
que Lon puisse dominer le calcul mais cependant assez complet pour rendre compte 
correctement du comportement d’un systeme. La structure des modeles depend de la 
vitesse des machines et de la relation entre les frequences excitatrices et les frequences 
propres (sect. 13.6). De nombreux dysfonctionnements et des avaries sont consecutifs 
a l’utilisation de modeles inadaptes aux conditions de fonctionnement reelles. II faut 
prudemment se mefier de la routine et du poids de la tradition. 

La modelisation par des logiciels, meme performants, de calcul de la cinematique 
et de la dynamique aide certainement le concepteur. Mais elle ne suffit pas pour trou- 
ver des solutions. L’ingenieur doit disposer d’une vaste culture technique et doit con- 
naitre les phenomenes physiques pour interpreter les resultats fournis par les 
ordinateurs. Le meilleur des modeles n’est guere plus qu’une approche virtuelle de la 
realite. 


27.3 PERSPECTIVES 

Les premieres machines ont presque toujours imite la nature ou les gestes 
humains . Leur fonctionnement utilisait souvent des mouvements alternatifs : pompe a 
piston, machine a vapeur, presse a imprinter, moteur a explosion. Mais l’augmentation 
de la puissance et de la productivite necessite une augmentation de la vitesse. A grande 
vitesse, les forces d’inertie des pieces en mouvement alternatif deviennent tres gran- 
des; elles causent des vibrations et usent prematurement les surfaces des couples cine- 
matiques. C’est pourquoi on a tres naturellement cherche a construire des machines 
rotatives dont la douceur de marc he et la simplicity constructive sont evidentes: 
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pompe centrifuge, turbine a vapeur, rotative d’imprimerie, moteur Wankel. C’est aussi 
dans cette perspective qu’il faut voir le developpement de nouveaux materiaux legers, 
rigides et resistants. 

Au debut, les machines de production effectuaient toujours des operations dis- 
continues, les unes apres les autres. Aujourd’hui, on adopte des precedes technologiques 
continus dont les avantages principaux sont la reduction des temps morts, l’amelioration 
de la regularity et de la qualite des produits et la simplification des mecanismes. 

On cherche egalement a ameliorer la precision des mouvements et du posi- 
tionnement des pieces mobiles tout en accroissant les cadences. 

L’automatisation est de plus en plus poussee. Elle decharge l’homme des taches 
routinieres de controle et de surveillance; elle permet aussi d’augmenter la vitesse des 
machines au-dela des possibilites de reaction des utilisateurs humains. Les machines 
comportent aujourd’hui des commandes programmables afin d’augmenter leur sou- 
plesse d’ utilisation: avec la meme installation, on peut fabriquer des produits de carac- 
teristiques tres variees; les reglages necessaries pour passer d’un produit a un autre 
sont rap ides. 

Les machines cybernetiques sont promises a un grand avenir. Elies sont douees 
de certaines fonctions physiologiques humaines: sens tactile, sens visuel pour la 
reconnaissance d’objets; elles obeissent a la voix et ont une certaine intelligence. Les 
robots et manipulateurs industriels reproduisent les gestes humains. 

L’electronique, avec ses immenses possibilites, modifie profondement l’archi- 
tecture des machines. Les mecanismes de commande mecanique sont remplaces par 
des commandes electroniques souples, rapides et precises. Les machines presentent un 
aspect plus simple et gagnent en productivity . Mais on est tente, dans ce domaine, par 
une sophistication croissante prejudiciable a la rentabilite. Les gadgets diminuent la 
fiabilite et la disponibilite des machines. Settles des machines simples et robustes peu- 
vent etre exploitees convenablement par du personnel non qualifie. 

Dans le courant universel de la lutte contre la pollution, on s’efforce de diminuer 
le bruit et la dispersion de produits de graissage. Un autre axe important de progres est 
l’augmentation de la fiabilite et de la surete. Une meilleure comprehension de la fati- 
gue des materiaux ainsi que la diminution de l’usure concourent a ce resultat. 

Le grand public et les milieux politiques pensent generalement que la mecanique 
est une branche depassee, car ils sont momentanement surtout impressionnes par le 
triomphe de l’electronique, de l’informatique et des telecommunications. Cela expli- 
que tres probablement pourquoi les vocations d’ingenieurs en genie mecanique sta- 
gnent ou meme diminuent. II est vrai qu’aux yeux du non-initie, un palier ou un engre- 
nage a aujourd’hui encore la meme forme qu’il y a 2000 ans; mais on oublie que leur 
capacite de charge et leur longevity augmentent constamment alors que leur taille 
diminue. En realite, non settlement les organes exerfant des forces sont et demeureront 
mecaniques, mais on invente encore de nouveaux mecanismes. 

La construction des machines exige une somme de connaissances toujours plus 
grandes, tant theoriques que technologiques. 11 est indispensable de constituer des 
equipes groupant des ingenieurs mecaniciens, electriciens, electroniciens et informa- 
ticiens sous l’autorite d’un chef generaliste experimente. La multiplicity des taches, la 
diversity et la complexity des problemes rendent ce travail creatif passionnant. 

Pour nous, il est sur que le progres de la mecanique ne s’arretera qu’avec 
1’ humanite. 
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- entrainement d’une vis de mouvement, 129 

- etude d’un reducteur par similitude, 461ss 

- etude d’une bielle par similitude, 456ss 

- facteurs de securite de cables, 295 

- predimensionnement d’un arbre, 306ss 

- puissance de deux moteurs sur une helice, 97 

- reglage de vitesse d’un chalutier, 1 17, 118 

- simulateur de freinage de chute, 405 

- transmission de bruit, 404, 405 

- verification a la resistance d’un arbre, 320 


F 

Facteur 

- d’ amplification dynamique ^ 359, 367, 372, 
376 

- d’ application, 319, 374 

- d’echauffement interieur, 16, 33 

- d’echelle, 235, 284 

- d’entaille, 283, 284, 307, 321, 336 

- d’etat de surface, 235, 236ss, 284 

- d’intensite des contraintes, 218, 219ss, 223, 
322 

- d’ondulation, 229, 232, 233 

- de charge, 83 

- de concentration de contraintes, 279, 281 , 283, 
311,314,315,320 

- de confiance statistique, 229, 284, 324 

- de correction, 238, 239, 284 

- de correction d’ altitude, 72, 73, 87, 90 

- de correction de temperature, 72, 73, 87, 90 

- de dimensionnement, 299 

- de distribution de pression, 195 

- de forme, 254, 256 

- de geometrie, 219, 220, 329 

- de plasticite, 152, 154 

- de proportion de clavettes, 342 

- de reduction de resistance a la fatigue, voir fac- 
teur d’entaille 

- de resistance, 299 

- de securite, 272, 273, 322, 323, 332 

- de securite au grippage, 44 

- de securite de surcharge exterieure, 294, 295, 
296,319 

- de securite optimal, 300, 301 

- de securite structural, 294, 295, 298ss, 311, 
312,315,316,318,319,322,323 

- de surcharge d’ entrainement, 70 

- de surcharge mecanique, 82, 83, 84ss 

- de surcharge thermique, 36, 37 

- de susceptibilite du materiaux, 283 

- de temperature, 238, 284 

- de traitement de surface, 238, 284 

- geometrique, 247, 263 


Fatigue, 225ss, 313, 332 

- (influences sur la), 234ss 

- (limite de), voir limite de fatigue 
Fiabilite, 298, 416, 422, 470 

Film d’huile, 43 
Fissure, 218, 322 

- (germination de), 226 

- (longueur critique de), 220, 224, 226, 227, 328ss 

- (propagation de) , 226 ,313,328 
Flambage 

- d’une bielle, 156, 157, 379, 380 

- d ’ une coque ,261,262 

- depoutres, 150ss, 155, 156, 157,251,255 

- de ressorts helicoi'daux, 158, 159 

- de tubes, 154, 158 

- elastique, 152 

- plastique, 152 
Flexion rotative, 277 
Fluage, 183ss, 209, 239ss, 313 
Flux 

- de chaleur, 3, 21, 22, 31, 45, 60 

- de force, 278ss 

- de production de chaleur, 20 

- de puissance, 3 
Fonctions 

- (distribution des) , 4 1 1 ss 

- (separation des) , 4 1 3ss 
Force, voir aussi effort 

- thermique, 56, 57 

- d’etancheite, 178ss 

- motrice, 136, 137, 138 

Frein(s), 22, 30, 47ss, 79, 397, 398, 431 ss, 478 
Frequence 

- d’ utilisation, 47, 49, 396, 397, 437 

- propre, voir pulsation propre 
Frettage, 51ss, 339, 363 ss 
Fuite(s) 

- (debit de), 172, 175,181 

- (recherche des) 172ss 

G 

Gamme 

- de reglage, 104 

- de variation de couple, 105 

- de variation de vitesse, 101 
Garniture mecanique, 193ss, 201 
Glissement, 137 

- de coupleurs, 107, 117, 137 

- de moteur, 77 , 95 , 96 

- du point de fonctionnement, 80 
Grandeur caracteristique, 271 
Grippage, 1 , 43, 382, 388, 481 
Groupe d’ entrainement, 67 

H 

Hypothese de rupture 

- de l’energie de distorsion maximale, 234, 289, 
290,306,315,317,356,363 

- de Mohr, 291, 292 

- de Tresca, 290 
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— de von Mises, voir de l’energie de distorsion 
maximale 

- du cisaillement maximal, 290, 291 


I 

Indice 

- caracteristique, voir produit caracteristique 

- de liability, 298 

- de performance, 247, 249ss, 252, 253, 257, 
258,262 

- de vitesse , 3 1 0 , 395 , 396 

Inegalite de securite, voir relation de securite 
Inertie optimale d’un moteur, 127, 135 
Instability, voir aussi equilibre 

- de forme, 150 

- thermique, 159ss 
Integration d’organes, 444 
Isostatisme, 413, 414, 416 


J 

Jeu, 51ss, 99, 169, 387, 390, 392, 458 
Joint 

- a levre, 191, 192 

- autoclave, 185, 186 

- congele, 197, 198 

- plat, 178, 182, 183ss 

- torique, 186, 187 


L 

Labyrinthe, 167, 198, 199, 200, 201 

Ligne d’ arret, 227 

Limite 

- admissible, 272, 273 

- d’ elasticity, 210 

- de fatigue ou d’endurance, 228, 229 

- de performance ,487,488 

- de proportionnalite ,210 
Limiteurs d’ efforts, 439ss, 481 
Loi 

- de Gauss, 229 

- de Hooke, 58, 212 

- de Miner, 325 

- de Paris-Erdogen, 328 

- de Poiseuille, 174 

- du mouvement, 1 19ss, 369 
Longevity, 483 

- aufluage,241 

- de roulements, 338, 343, 344, 392ss, 460, 466, 
467 

- de rupture a la fatigue, 228, 323ss, 329, 330 
Longueur relative, 388, 389 

Lubrification, 39, 46 


M 

Machine, 67 
- rapide,349 


Marche intermittente, voir regime intermittent 
Marge de securite, 32, 272, 273, 296, 297, 441 , 476 
Materiau(x) 

- ceramiques, 246 

- (choix des), voir choix des materiaux 

- composites, 245, 246, 266, 267, 332 

- ductile, voir comportement ductile 

- fragile, voir comportement fragile 

- non metalliques, 245ss, 330ss 

- poly meres, 331 

Mecanique de la rupture, 218ss, 226, 229, 313 
Methode(s), voir aussi regies 

- de dimensionnement, 274 

- de predimensionnement, 302ss 

- de verification, 311 

- des elements finis, 330 

- directe, 303, 304 

- indirecte, 304ss 

- numerique, 330, 401 

- semi-empirique, 308ss 
Mode(s) 

- de mine, 154, 259, 333, 335 

- vibratoires, 358, 367, 377, 380, 381 
Module 

- d’ elasticity, 212 

- d’engrenage, 40, 399, 461 
Moteur(s), 70ss 

- a piston, 71, 74, 104, 139 

- a turbine, 75 

- a vapeur, 74 

- (choix du) , voir dimensionnement d’ actionneurs 

- d’asservissement, 132 

- electriques, 70ss, 102ss, 132, 425, 439 

- hydrauliques , 7 1 , 74 , 104 

- optimal, 128 

- pneumatiques , 7 1 
Mouvement, 426, 429 

- aperiodique, 357 

- cycloidal, 123 

- energetiquement optimal, 134 

- harmonique, 357 

- le plus bref, 121, 124, 126 

- (loisdu) 120ss, 135 

- periodique, 356 

Moyeu, 51, 309, 339, 341, 362ss, 370, 412, 415, 
421 


N 

Nombre 

- de cycles, 227, 228, 277 

- de Fourier, 22 

- de Peclet, 26 

- de Reynolds, 196 

- de Sommerfeld, 160, 390, 391, 392, 458, 460, 
467 

- limite de demurrages successifs, 93 
Normes, 310, 31 1 

O 

Optimisation, 273 

- d’un tube comprime, 154 
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— d’un tube en torsion, 333, 334 

- de 1’ acceleration, 126, 143 

- de l’energie dissipee au cours d’un mouve- 
ment, 133 

— de l’epaisseur d’un tube, 61 , 155 

— de la duree d’un mouvement, 121 , 129 

- des couts, 300 

- du couple moteur, 128 

— du facteur de securite, 300 


P 

Palier(s), 412, 416, 421 , 464 

- a roulements, 46, 53ss, 58, 161ss, 343, 344, 
413,466,467 

- de butee, voir butee 

- hydrodynamique, 46, 53, 159ss, 390ss, 416, 
467,468,481 

- lisse a frottement sec ou mixte, 44, 53, 63, 331 , 
387 

- magnetique, 479 
Paroi etanche, 202ss, 479 
Performance(s), 247ss, 388, 449, 487, 488 

- (indice de), voir indice de performance 
Periode, 357, 370 

Perte, voir dissipation d’energie, puissance dissipee 
Perturbation, voir effort perturbateur 
Plastification, 155, 222, 282 
Point de fonctionnement, 80, 140, 487 
Poly gone limite, 233 , 234, 239, 315, 317 
Positionnement, 1 1 8ss 

Poutre(s), 51, 62, 150, 155, 248, 250, 255ss, 377, 
380,455,459 
Power rate , 132 , 135 
Precharge, voir precontrainte 
Precision, 356, 358, 361, 366, 431 
Precontrainte, 52, 57, 161ss, 165, 183 
Predimensionnement, 44, 302ss 

- direct, 303 

- indirect, 304ss 

- semi-empirique, 308ss 
Presse-etoupe, 192, 193, 205 
Pression 

- de contact, 287, 309 

- de deformation de joints , 180, 181, 187 

- moyenne de paliers, 45, 387, 388ss 

- superficielle admissible, 41 
Principe(s) 

- d’egale resistance, voir egale resistance 

- d’equilongevite, 336 

- damage -tolerant design, 480 

- de conception, 409ss 

- fail safe , 476ss 

- safe live ,475,476 
Probability de mine, 298, 299ss 
Produit caracteristique pv, 45, 310, 388ss 
Proportions harmonieuses, 341 , 363ss, 458, 465 
Protection (organes de), 482 

Puissance, 419, 488, 489 

- d’entramement, 68ss, 87, 89, 91, 99, 136 

- de refroidissement, 11 

- dissipee, perdue, 33ss, 42, 45, 69, 83, 107, 118, 
163,391,392 


— limite, 33, 34 

- maximale, 33, 74, 76, 89, 139, 140, 489 

- nominale corrigee, 72 

— nominale d’un moteur, 71 , 72, 88, 90, 91, 131 

— thermique, 5, 6ss, 10 

— utile, 37, 69 
Pulsation(s) 

- propre(s), 356, 357, 369, 370 

— propre(s) de poutres, 248, 259, 366, 377, 
380ss, 455 

- propre en torsion, 358, 370, 386, 394, 430, 455 

- relative, 358 , 366, 369, 371 , 382, 43 1 


R 

Ralentissement, voir duree d’arret 
Rapport 

- de similitude, voir similitude 

- de transmission, voir rapport de vitesses 

- de vitesses optimal, 126, 128, 143 

- de vitesses, 99, 100, 1 19, 135, 139ss 
Rayonnement, 7 

Reactivite dynamique, 217 
Recepteur, 70 

Reducteur, voir transmission a engrenage 
Refroidissement, 12, 163 

- auxiliaire, 9, 39, 82, 392 

- d’engrenages, 39, 42ss 

- de paliers, 163 
Regime 

- continu, 72, 83 

- intermittent, 13, 14, 24, 48, 83ss 

- permanent, 12, 33, 42, 48 

- sous-critique, 370, 373, 374, 377, 382 

- surcritique, 370, 373, 382, 488 

- temporaire, 36, 86 

- thermique transitoire, 62 

- thermique, 12 
Reglage de la vitesse, lOlss 

- de moteurs, 79, 102ss 

- par coupleur, 107ss 

- par variateur, 104ss 

- par viscocoupleur, 114 
Reglement(s), 302, 31 1 , 472 
Regies ou methodes pour 

- abaisser le cout d’une machine, 484 

- accroitre la fiabilite, 470 

- accroitre la limitation de puissance par 
l’echauffement, 37 ss 

- accroitre la longevity a la fatigue, 330 

- accroitre la vitesse d’un arbre portant un 
embrayage ou un frein, 398 

- apprecier la valeur du facteur de securite, 322 

- attenuer les concentrations de contraintes, 
285ss 

- choisir entre un moteur a vitesse variable ou un 
variateur, 105, 106 

- choisir la valeur du facteur de securite, 298ss 

- choisir la vitesse d’un arbre de transmission, 
431 

- choisir la vitesse d’un embrayage, 438 

- choisir la vitesse d’un frein, 434 
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- choisir la vitesse d’un volant, 439 

- choisir un materiaux, 249 

- choisir une loi de mouvement de positionne- 
ment, 125 

- concevoir le refroidissement des paliers hydro- 
dynamiques, 239 

- concevoir un reducteur, 468 , 469 

- concevoir une machine sure, 476, 480, 48 1 

- conduire une etude, 400, 483 

- construire en vue de grandes vitesses, 453 

- creer un mecanisme de positionnement rapide, 
134, 135 

- dimensionner un actionneur, 132, 133 

- dimensionner un arbre oscillant, 362 

- dimensionner un element, 274, 275 

- diminuer les contraintes thermiques, 57 

- diminuer les contraintes thermiques, 57ss 

- diminuer les dilatations des batis, 64 

- elever la vitesse peripherique, 356 

- e viter 1’ instability thermique de roulements, 
165ss 

- e viter le broutement, 169 

- la conception generate, 489ss 

- predimensionner un element, 302ss 

- rechercher les sources d’accidents, 473 , 474 

- verifier la resistance d’un element, 309 
Relation(s) 

- d’ aptitude au service, 272, 322 

- de securite, 272, 273, 274, 299, 307 

- entre charge, vitesse et taille de paliers lisses, 
389 

- entre taille et effort transmissible, 45 1 

- entre taille, materiaux et pulsation propre, 455 

- entre taille, vitesse et puissance transmissible, 
454 

Rendement, 33, 39, 69, 98, 107, 138, 420 
Reponse 

- harmonique du couple moteur, 82 

- indicielle du couple moteur, 8 1 

- indicielle thermique, 12, 16 
Resilience, 214, 221 
Resistance 

- a l’avancement d’un vehicule, 135ss 

- a la fatigue, 228ss, 234ss, 331, 366, 367 

- a la traction, 21 1 

- au choc, 321, 322 

- au fluage, 240, 241 

- de predimensionnement a la torsion, 307 

- (dimensionnement a la) , voir dimensionnement 

- limite, 296, 299, 314 

- moyenne,297 

- statique , 209ss ,217,239,315 
Ressort, 158, 159, 250, 333, 422, 478 
Revetement de surface, 238 
Rigidite, 56, 135, 165,386,421,442 

- d’une caracteristique de moteur, 81 
Risque, 471 

Rotor(s), 350ss, 353ss, 385ss, 459, 461 , 484 
Roulement(s), 46, 52, 53ss, 1 61 ss, 165, 166, 338, 
343, 345, 392ss, 412, 413, 421 , 460, 466, 467 

- (longevity des), voir longevity des roulements 
Rupture 

- au choc, 209, 322 

- de fatigue, 208, 225ss, 294, 478 


- de pieces avec defauts, 218, 224, 328ss 

- ductile, 208, 214, 221ss, 291 , 315 

- fragile, 208, 214, 221ss, 226, 244, 292, 315 

- par corrosion sous tension, 209 

- statique, 208, 291 

S 

Section dangereuse, 313 , 314, 332 
Securite 

- de surcharge , 295 ,319 

- optimale, 300, 301 

- (organe de) ,441, 480ss 

- structural , 269 , 299 ,317 
Segment d’etancheite, 197 
Sensibilite 

- d’ optimisation, 127, 273 

- du reglage, 101 
Serrage, 51,52, 365 
Similitude, 449ss, 452ss 

- d’arbres, 430, 458, 464ss 

- d ’embray ages, 435 ss 

- de bielles, 456ss 

- de freins, 432ss 

- de paliers lisses, 389, 438ss 

- de poutres, 455 

- de roulements , 460 ,461, 466 

- de vitesse critique, 461 

- de volants, 438, 439 

- (rapport de) , 432 , 449 , 465 
Simulation, 402ss 

Soufflet, 57, 205, 479 
Soupape de surete, 147, 148, 481 
Souplesse, 421 
Source 

- d’energie, 70, 71 

- de chaleur, 2, 3 

- de chaleur mobile, 26ss 

- de chaleur volumique, 17 
Sous-marin, 197, 259ss, 335 
Stability, voir equilibre 
Striction, 21 1, 227 

Surcharge, 36, 82, 84, 86, 294, 426, 439ss, 443,481 

Surete, 416, 422, 434, 469 , 472 

Surface 

- de carters, 41 

- de refroidissement, 7, 38, 392 

- (etat de), voir etat de surface 

- (traitement de) voir traitement de surface 
Surpression critique, 179 

Systeme thermique 3 

T 

Taille 

- d’un embray age ,435,436 

- d’un frein, 432, 433 

- des elements de machines, 336ss, 420 

- (effet de), voir epaisseur 
Tambour, voir rotor 

Taux 

- d’ utilisation, voir facteur de charge 

- de defaillance, 471 


- de propagation d’une fissure, 328, 329 

- de variation de contrainte, voir facteur d’ondu- 
lation 

Temperature, llss,42,99, 184, 185,312 

- admissible, 32, 35, 37,49, 82, 86 

- ambiante, 6, 37 

- d’embrayages, 23, 49, 396 

- d’engrenages, 40ss 

- de limiteurs d’ efforts, 441 

- de moteurs, 72, 82, 84, 86, 87, 93, 440 

- de paliers, 45, 481 

- de roulements, 46, 164 

- de surface, 28, 31, 331 

- de transition, 22 1 , 223 

- eclair, 1 8 

- (effets sur la resistance), 216, 221, 238, 312 

- (facteur de), voir facteur de temperature 

- instantanee, 29 

- interieure, 16ss 

- limite,32 

- moyenne,44 

- NDT, 224, 244, 313 
Tenacite, 214, 221ss, 222, 245 
Theorie(s) 

- de l’energie de distorsion maximale, 289, 315, 
317 

- de la rupture, 288, 31 lss 

- du cisaillement maximal, 290 
Traitement de surface, 237 

Transition elastique-plastique, voir etat limite 
Transmission(s), 430 

- a chame, 338, 423 

- a courroie, 338, 416, 419, 423 

- a engrenage, 40ss, 414, 415, 420, 423ss, 440, 
444, 455, 46 lss 

- a vis sans fin, 40, 44, 337, 398ss 

- de la chaleur, 2, 4ss, 39 

- de mouvement, 429 


Tribologie des joints, 189 
Tube, 60, 61, 153ss, 158,333,334 

U 

Usure, 99, 387, 388, 391 

V 

Valeur 

- effective, 271 

- limite, 271 

Variateurs de vitesse, 104ss, 117 
Vehicules, 114, 135ss 

Verification de la resistance, 274, 31 1 , 312, 320 

Verin a moteur, 149 

Vibrations 

- auto-excitees, 167 

- (dimensionnement aux), 369ss, 394 

- parametriques, 156, 379 
Vis 

- d’assemblage, 287, 335, 339 

- de mouvement, 129 

- sans fin, voir transmission a vis sans fin 
Viscocoupleur, 1 1 3ss 

Vitesse 

- admissible, 310, 389 

- (choix de la), 99 

- critique, 382, 383, 385ss, 394, 431, 459 

- d’ecoulement d’un fluide, 175 

- de solicitation, 216, 223 

- maximale, 74, 105, 120, 127, 139ss, 352, 355, 
356,388,389,395,397 

- synchrone, 76 

- (variation de la), voir reglage de la vitesse 
Voilement, 150, 153,333 

Volant, 93ss, 96, 438 


Noms propres 

Seuls sont cites les noms d’auteurs dont les travaux sont presentes ou utilises. 


Arc hard, 27 
Ashby, 242ss 
Beitz,410,444 
Blok, 27, 43, 331 
Bollenrath, 283, 284 
Brauen, 264 

Cauchy (nombre de), 453 
Erdogen (loi de), 328 
Faisandier, 425 
Fliigge, 153 

Fourier (nombre de), 22 
Gauss (loi de), 229 
Goodman (droite de), 233 
Haigh (diagramme de), 232ss, 317 
Hencky (theorie de), 289, 315 
Hill (critere de rupture de), 332 
Hoenow, 448 
Hooke (loi de), 58, 212 
Klotter, 156 


Kwami, 237 

Ludwick, 216 

Mathieu (equation de), 157 

Miner (loi de), 325 

Mohr, 291,292,293 

Newton (loi de), 452 

Oedekoven, 47 

Pahl, 47, 410, 444 

Paris (loi de) 328 

Peclet (nombre de), 26 

Pellini (diagramme de), 224 

Petersen, 283 

Philipp, 129 

Poiseuille (loi de), 174 

Poisson (coefficient de), 59, 212, 261 

Pruvot, 164, 166 

Reynolds (nombre de), 196 

Siebel, 283 

Soderberg (droite de), 233 
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Sommerfeld (nombre de) 160, 390, 458, 467 

Suh, 410 

Thum, 283, 286 

Timoshenko, 153 

Traupel, 350 

Tresca (theorie de), 290 

Troost, 283 

Tsai (critere de rupture de), 332 


Tiickmantel, 181 
Vedy, 264 
Vogel, 160 

Von Mises (theorie de), 289, 315 
Watt, 447 
Whyte, 484 

Wohler (courbe de), 228, 326 
Zbinden, 197 


LISTE DES SYMBOLES 


Les symboles n’apparaissant que de maniere fugitive ne sont pas mentionnes. Les 
nombres entre parentheses designent la formule de definition de la grandeur. 


Alphabet latin 

a diffusivite thermique (19.41) 

a longueur d’une fissure 

a c longueur de fissure critique 

A aire, aire d’une section 

b coefficient de penetration de la chaleur (19.43) 

b largeur, longueur d’un moyeu 

bj largeur d’un joint 

B coefficient specifique de calcul de dimensions 

B longueur d’un coussinet 

c chaleur volumique 

c coefficient de taille de roulements 

c facteur de correction de resistance 

c a facteur de confiance statistique 

c e facteur d’echelle 

c p indice de fiabilite 

c R facteur d’etat de surface 

c s facteur de traitement de surface 

c x facteur de temperature 

C capacite de charge dynamique de base d’un roulement 

C capacite thermique (19.5) 

C cout 

Ca nombre de Cauchy (26.32) 

C x facteur de resistance aerodynamique frontal 

d diametre 

dj diametre moyen d’un joint 

D diametre, alesage 


(24.115) 

(23.25) 

(23.20) 

(23.21) 

(23.23) 

(23.24) 
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e epaisseur 

e erreur relative 

E module d’elasticite 

ED taux d’ utilisation, facteur de charge (20.27) 

/ deformation 

/ facteur de resistance a l’avancement 

/ frequence 

f(g) facteur de geometrie (mecanique de la rupture) 

F force, charge radiale 

F a amplitude d’une force alternee 

F c charge critique 

F c force centrifuge 

F m force moyenne 

Fo parametre fonctionnel 

F e force d’etancheite 

g acceleration de gravitation 

g glissement 

g glissement (de moteurs) 

g N glissement nominal 

G module d’elasticite de cisaillement 

G poids 

Ge parametre geometrique 

h coefficient de transmission de chaleur 

h distance, hauteur 

h 0 epaisseur minimale d’un film lubrifiant 

i rapport de vitesses, rapport de transmission (si adimensionnel) 

i rayon de giration 

I inertie generalisee (masse, moment d’inertie) 

I intensite d’un courant electrique 

I moment quadratique de surface (traditionnel moment d’inertie) 

I n indice de vitesse d’un roulement 

7 p moment quadratique polaire de surface 

/, moment quadratique de surface en torsion 

j jeu 

J moment d’inertie 

J e moment d’inertie des elements entraines 

J m moment d’inertie des elements moteurs 

k coefficient de conductibilite thermique 

k ordre d’un mode vibratoire 

k rigidite, rigidite tangente (6.3) 


(10.52) 

(21.4) 


(25.113) 


(20.62) 

(20.16) 
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k h facteur de correction d’ altitude 

k, rigidite interieure 

kj facteur de correction de temperature 

k m rigidite d’une caracteristique de couple 

Kf facteur d’entaille pour la fatigue 

K t facteur de concentration de contraintes theorique 

K t facteur d’intensite des contraintes en mode I 

K lc facteur critique d’intensite des contraintes 

K u facteur critique d’intensite des contraintes dynamiques 

l longueur 

l portee entre appuis 

L longevite 

L longueur 

L h longevite temporelle 

L 0 longevite de reference 

m exposant d’alesage 

m masse 

m module de denture 

m rang d’une harmonique 

m n module normal de denture 

M moment, couple 

/W c couple ou moment d’entralnement 

M f couple ou moment de freinage, de frottement 

M p couple ou moment perturbateur 

M t couple de torsion 

M e couple d’embrayage ou de coupleur 

M n couple nominal 

Ma parametre de materiau 

M„ couple de regime permanent 

n facteur d’ anticipation de contraintes 

n nombre d’ elements 

n vitesse de rotation [t/min] 

N nombre de cycles 

N nombre de demarrages horaire 

N d nombre de cycles a la limite de fatigue 

p exposant de fatigue 

p nombre de paires de poles 

p pente 

p pression 

p probability 

p pression moyenne de reference, pour paliers 

p e facteur de surcharge d’entramement 

p M facteur de surcharge mecanique 

p Q facteur de surcharge thermique 


( 7 . 2 ) 

( 20 . 18 ) 

( 24 . 20 ) 

( 24 . 17 ) 

( 23 . 5 ) 


( 24 . 115 ) 


( 2 . 41 ) 

( 20 . 7 ) 

( 20 . 26 ) 

( 19 . 77 ) 
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P puissance 

P e puissance d’entrainement 

P p puissance perdue (perte) 

P s puissance stockee 

P a puissance utile 

P N puissance nominale 

Pn puissance nominale corrigee 

P 0 puissance de regime permanent 

Pe nombre de Peclet ou chiffre de vitesse 

Pe performance 

PR power rate 

q mouvement generalise (translation, rotation) 

q flux de chaleur 

c/ a espace d’ arret 

q d espace de demarrage 

c/ p espace parcouru en regime permanent 

Q effort generalise (force, moment, couple) 

Q quantite de chaleur 

Q puissance thermique 

Q u effort utile 

r rayon 

R facteur d’ondulation 

R gamme de reglage 

R gamme de variation de vitesse 

R rayon 

R resistance electrique 

P a rugosite arithmetique moyenne 

P e limite elastique d’un materiau 

P Hm resistance limite generalisee 

R m resistance a la traction 

R mc resistance a la compression 

R,„j ] n resistance au fluage 

P p limite de proportionnalite 

R v02 limite conventionnelle d’elasticite 

P r contrainte de rupture 

R m gamme de variation de couple 

R t resistance thermique 

s demi-largeur d’une zone de frottement 

s deplacement curviligne 

,v R ecart type de resistance 

s a ecart type de contrainte effective 

S facteur de securite 

,S' d facteur de dimensionnement 

S s facteur de securite de surcharge exterieure 


( 19 . 58 ) 

( 20 . 98 ) 


( 23 . 16 ) 

( 20 . 57 ) 

( 20 . 55 ) 


( 24 . 7 ) 

( 24 . 51 ) 

( 24 . 39 ) 
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S R facteur de resistance 

So nombre de Sommerfeld 

t temps 

f a temps d’ arret 

f d temps de demarrage 

t s temps de synchronisation 

T duree d’un mouvement, d’une perturbation 

T periode 

T temperature 

T 0 periode propre d’un oscillateur non amorti 

J, periode propre la plus longue d’un oscillateur a plusieurs degres de liberte 

u rapport d’engrenage 

v vitesse 

V volume 

w v energie volumique 

W travail mecanique 

W v energie perdue 

y fleche 

z nombre de dents 

Z E coefficient de materiau (engrenage) 


Alphabet grec 

a coefficient de dilatation thermique lineaire 

a coefficient de piezo-viscosite 

1 3 angle d’helice 

1 3 longueur relative d’un coussinet 

fi pulsation relative (13.48), (15.43) 

5 dilatation thermique 

e allongement relatif 

£ excentricite 

t facteur d’echauffement interieur 


(24.52) 

(25.99) 


'7 


rendement energetique 
viscosite dynamique 


(12.3) 
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A elancement (21.5) 

A rapport de similitude (26.29) 

A 5 allongement a la rupture (f 0 = 5d) 

u coefficient de frottement (2.20) 

u coefficient de Poisson 

p! coefficient de frottement apparent ou equivalent 

u 0 coefficient de frottement statique, au repos 

p 2 facteur d’amplification dynamique (15.45) 


p masse volumique 

o contrainte normale 

o. d contrainte alternee 

cr c contrainte critique 

Of contrainte de flexion 

cr g contrainte de comparaison 

o m contrainte moyenne 

o D limite de fatigue alternee 

o Df limite de fatigue alternee en flexion 

cr D0 limite de fatigue en charge repetee 

o E pression de serrage d’etancheite 

o F contrainte de flexion d’une denture 

o H pression de contact de dentures 

Of pression de serrage d’un joint 

cr N contrainte alternee pour N cycles 

o 0 contrainte nominale 


t constante de temps thermique (19.22) 

t contrainte de cisaillement 

r, contrainte de torsion 

r t pd contrainte de torsion de predimensionnement 

r Dt limite de fatigue alternee en torsion 

t m constante de temps electromagnetique (20.20) 

cp angle de rotation 

0 fraction de deterioration (24.93) 

<P f facteur de forme (23.41) 

0 rf facteur de forme pour la resistance en flexion (23.43) 

0 n facteur de forme pour la resistance en torsion (23 .44) 

<I\ facteur de forme en torsion (23.42) 

X exposant adiabatique 

X facteur de plasticite 

X facteur d’inertie (17.26) 

ip jeu relatif de paliers (2.40) 

facteur de demarrage (14.86) 
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largeur relative au diametre d’une denture 



largeur relative au module d’une denture 


(O 

vitesse angulaire 


m c 

vitesse critique 


®k 

pulsation propre du mode k 


®N 

vitesse nominale 


co 0 

pulsation propre d’un oscillateur elementaire non amorti 

(13.41), (15.38) 

co 0 

vitesse de regime permanent 


co l 

pulsation propre la plus basse d’un systeme non amorti a 
liberte 

plusieurs degres de 

Q 

pulsation d’excitation, pulsation fondamentale 



Indices 


a air, ambiant 

a arbre 

a arret 

adm valeur admissible 

c carter 

c centrifuge 

c convection 

c valeur critique 

e equivalent 

e exterieur 

f frottement 

f flexion 

f fuite 

i interieur 

i valeur i-eme 

i lent 

lim valeur limite 

m marche 

m valeur moyenne 

max valeur maximale 

min valeur minimale 

n composante normale 

opt valeur optimale 

p perte 

p pression 

p proportionnalite 

r rapide 

r rayonnement 

s surface 

t torsion 

t transition 

v a vide 
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E etancheite 

J joint 

N nominal 

S surcharge 

T thermique 

U usure 

a dimensionnement a la resistance 

£2 dimensionnement pour la precision 

0 valeur initiale, au repos, en regime permanent 

oo valeur d’equilibre au temps infini 


Caracteres speciaux superieurs 

( ) valeur moyenne 

( ) fonction periodique 

(~ ) amplitude d’une fonction harmonique 

( ) _ reaction a la grandeur ( ) 

( )* grandeur reduite 

( )' valeur corrigee d’une caracteristique d’un materiau 


Derivations 


( ) un point signifie la derivation d’une grandeur par rapport au temps 
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